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Introdução 

Este texto foi planejado para as disciplinas de Dimensionamento (Projeto) de Ele¬ 
mentos de Máquinas 5 . A proposta deste livro é apresentar a matéria de forma atua¬ 
lizada com uma forte ênfase no projeto para estudantes de engenharia mecânica. O 
objetivo básico foi escrever um texto de leitura fácil e que os alunos apreciem, apesar 
da aridez inerente à disciplina. 

Este livro foi criado com a intenção de ser um aperfeiçoamento sobre outros 
que se encontram disponíveis e proporcionar métodos e técnicas que utilizam a 
capacidade analítica dos microcomputadores. Ele enfatiza projeto e síntese, bem 
como análise. Exemplos de problemas, estudos de caso e técnicas de solução 
são explicados detalhadamente. As ilustrações estão em duas cores. Pequenos 
problemas são fornecidos em cada capítulo e, quando apropriado, são propostos 
exercícios mais longos de projetos não estruturados. 

Este livro pode ser usado com qualquer programa de computador. Os arqui¬ 
vos para solucionar todos os exemplos e estudos de caso em diferentes lingua¬ 
gens ( Mathcad , MATLAB, Excel e TK Solver) encontram-se no CD-ROM. Di¬ 
versos outros programas escritos pelo autor também estão no CD como arquivos 
executáveis. Entre eles, o gerador de círculos Mohr (MOHR.exe), calculadoras 
de tensão dinâmica superficial (CONTACT.exe), solucionador de matrizes (MA- 
TRIX.exe) e outros programas de projeto de elos e camos. Um índice do con¬ 
teúdo do CD encontra-se no próprio CD. 

Ao mesmo tempo em que este livro procura ser minucioso e completo quan¬ 
to aos tópicos da engenharia mecânica de análise e teorias de falha, ele também 
enfatiza os aspectos da síntese e do projeto em um grau mais elevado do que a 
maioria dos outros textos impressos sobre o assunto. Ele aponta os métodos ana¬ 
líticos em comum necessários para projetar uma grande variedade de elementos 
e enfatiza o uso da engenharia auxiliada por computador como uma abordagem 
de projeto e análise dessas classes de problemas. A abordagem do autor para esta 
disciplina baseia-se em mais de 50 anos de experiência prática em projeto de 
engenharia mecânica, na indústria e como consultor. Ele também ensinou enge¬ 
nharia mecânica em nível universitário por mais de 30 anos. 


O que há de novo na quarta edição? 

• Um novo capítulo sobre o projeto de soldagens traz o que há de mais recente 
no tema. 

• O tema da análise por elementos finitos (FEA) está agora no Capítulo 8 e 
recebeu soluções FEA adicionais desenvolvidas nos capítulos predecessores. 

• Modelos Solidworks com soluções FEA para diversos estudos de caso estão 
no CD-ROM. 


• Modelos Solidworks de diversos problemas de geometria estão no CD-ROM 
para agilizar soluções FEA para esses problemas, se o professore assim desejar. 

• Uma nova técnica de cálculo para rigidez de parafuso e junta é apresentada 
no Capítulo 15 sobre fixadores. 

• Mais de 150 problemas foram acrescentados e revisados com ênfase em uni¬ 
dades do sistema SI. 


§ N. de R. T.: No Brasil, essas disciplinas são 
comumente chamadas de Dimensionamen¬ 
to de Elementos de Máquinas, Elementos de 
Construção de Máquinas ou simplesmente 
Elementos de Máquinas. 
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Filosofia 

Geralmente é a primeira disciplina de engenharia mecânica que apresenta aos 
alunos problemas definidos de forma incompleta em vez de problemas circuns¬ 
critos. Contudo, o tipo de projeto tratado nesta disciplina é o projeto detalhado, 
que é apenas uma parte do espectro total da metodologia de projeto. No projeto 
detalhado, o conceito geral, a aplicação e até o formato geral do dispositivo de¬ 
sejado são geralmente conhecidos no início. Não estamos tentando inventar uma 
nova máquina, mas sim definir forma, dimensões e materiais de um elemento 
específico da máquina, de modo que ela não falhe em virtude do carregamento e 
das condições ambientais esperadas em operação. 

A abordagem tradicional de ensino da disciplina de Elementos de Máquinas 
tem sido a de enfatizar o projeto das peças individuais da máquina, ou elemen¬ 
tos, tais como engrenagens, molas, eixos, etc. Isso, por vezes, é criticado porque 
existe o risco de tais disciplinas (ou livros) tornarem-se uma coleção de “livros 
de receitas” de temas discrepantes que não preparam o aluno para resolver outros 
tipos de problemas não encontrados nas receitas apresentadas. É relativamente 
fácil para o professor (ou autor) permitir que a disciplina (ou texto) se degenere 
para o modo “Bem, é terça-feira, vamos projetar molas. Na sexta-feira projetare¬ 
mos engrenagens”. Se isso acontecer, poderá ser um desserviço ao aluno, porque 
não desenvolve necessariamente a compreensão fundamental da aplicação práti¬ 
ca das teorias em que se baseiam os problemas de projeto. 

Entretanto, muitos dos elementos de máquinas tipicamente descritos nes¬ 
te curso oferecem exemplos soberbos da teoria fundamental. Vistos por esse 
aspecto, e se forem apresentados em um contexto geral, eles podem ser um 
excelente veículo de desenvolvimento da compreensão do aluno sobre as com¬ 
plexas e importantes teorias da engenharia. Por exemplo, o tema parafusos com 
pré-carga é um modo perfeito para introduzir o conceito de pré-tensão usada 
como proteção contra fadiga. Na prática, o aluno talvez nunca seja solicitado a 
projetar um parafuso com pré-carga, mas ele poderá muito bem utilizar a com¬ 
preensão de pré-tensão adquirida dessa experiência. O projeto de engrenagens 
helicoidais resistentes a solicitações variáveis oferece uma excelente maneira 
para desenvolver a compreensão do aluno sobre as tensões combinadas, ten¬ 
sões Hertzianas e falha por fadiga. Desse modo, a abordagem dos elementos 
de máquinas é válida e defensável, contanto que a abordagem do texto seja 
suficientemente geral - isto é, não se deve permitir que ela se degenere em uma 
coleção de exercícios aparentemente não relacionados, e sim proporcionar uma 
abordagem integrada. 

Uma outra área na qual o autor acha que os textos (e disciplinas de Elemen¬ 
tos de Máquinas) são deficientes é na falta de conexão entre a dinâmica de um 
sistema e a análise de tensão desse sistema. Tipicamente, esses textos apresentam 
seus elementos de máquina com (como em um passe de mágica) forças prede- 
finidas neles. Mostra-se ao estudante como determinar as tensões e deflexões 
causadas por essas forças. No projeto de máquina real, as forças nem sempre são 
predefinidas, podendo, em grande parte, dever-se às acelerações das massas das 
peças móveis. Entretanto, as massas não podem ser determinadas com precisão 
até que a geometria seja definida e uma análise de tensão determine a resistência 
da suposta peça. Existe, assim, um impasse que se quebra apenas por meio da 
iteração, isto é, supor a geometria de uma peça e definir suas propriedades geo¬ 
métricas e de massa, calcular as forças dinâmicas devidas, em parte, ao material 
e à geometria da peça. Calcular, então, as tensões e deflexões resultantes dessas 
forças, descobrir sua falha, reprojetar e repetir. 
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Abordagem integrada 

O texto está dividido em duas partes. A primeira apresenta os fundamentos de 
tensão, deformação, deflexão, propriedades de materiais, teorias de falhas, fe¬ 
nômeno da fadiga, mecânica da fratura, FEA, etc. Esses aspectos teóricos são 
apresentados de modo semelhante ao de outros textos. A segunda parte apresenta 
o estudo dos elementos de máquinas específicos e típicos utilizados como exem¬ 
plos de aplicações da teoria, mas também tenta evitar apresentar uma sequência 
de tópicos discrepantes em favor de uma abordagem integrada que conecte os 
vários tópicos por meio de Estudos de Caso. 

A maioria dos livros sobre Elementos de Máquinas contém muito mais tó¬ 
picos e conteúdo do que poderia abranger uma disciplina de um semestre. Antes 
da primeira edição deste livro, um questionário foi enviado a 200 professores de 
Elementos em universidades dos EUA, solicitando sua opinião sobre a importân¬ 
cia relativa e o conjunto de tópicos típicos desejáveis de um texto sobre elemen¬ 
tos de máquinas. A cada revisão para a segunda, a terceira e a quarta edições, os 
leitores foram novamente ouvidos para determinar possíveis mudanças. As res¬ 
postas foram analisadas e usadas para guiar a estrutura e o conteúdo de todas as 
edições. Um dos desejos mais fortes expressos desde o início pelos respondentes 
foram os Estudos de Caso, que apresentam problemas de projetos realistas. 

Tentamos cumprir esse objetivo estruturando o texto ao redor de uma série 
de 10 estudos de caso. Esses estudos de caso apresentam diferentes aspectos do 
mesmo problema de projeto em sucessivos capítulos, por exemplo, definindo as 
forças estáticas ou dinâmicas do dispositivo no Capítulo 3, calculando as tensões 
decorrentes das forças estáticas no Capítulo 4 e aplicando uma teoria de falha apro¬ 
priada para determinar seu coeficiente de segurança no Capítulo 5. Os capítulos 
posteriores apresentam estudos de caso mais complexos, com mais conteúdo de 
projeto. O estudo de caso do Capítulo 6 é um exemplo disso: um problema real, 
retirado da prática do autor. O Capítulo 8 apresenta a análise FEA de diversos 
estudos de caso e compara os resultados às soluções clássicas apresentadas em 
capítulos anteriores. 

Os estudos de caso oferecem uma série de projetos de máquinas ao longo 
do livro, contendo várias combinações dos elementos de máquinas normalmente 
tratados neste tipo de texto. As montagens contêm alguns conjuntos de elemen¬ 
tos, tais como conexões sujeitas a esforços axial e de flexão combinados, colunas 
sujeitas a flambagem, eixos em flexão e torção combinados, engrenagens sob 
carregamento alternado, molas de retorno, junções sob carga de fadiga, rolamen¬ 
tos, etc. Essa abordagem integrada apresenta várias vantagens. Ela oferece ao 
estudante um problema de projeto genérico inserido em um contexto em vez de 
uma série de entidades discrepantes e não relacionadas. O aluno consegue, então, 
ver as inter-relações e a racionalidade das decisões de projeto que afetam cada 
um dos elementos. Esses estudos de caso mais abrangentes estão na Parte II do 
texto. Os estudos de caso da Parte I são de alcance mais limitados e dirigidos aos 
tópicos de engenharia mecânica do capítulo. Além dos estudos de caso, cada ca¬ 
pítulo tem uma seleção de exemplos resolvidos para reforçar tópicos específicos. 

O Capítulo 9, Estudos de Caso de Projeto, dedica-se à organização de três 
estudos de caso de projetos que são usados nos capítulos seguintes para reforçar 
os conceitos por trás do projeto e da análise de eixos, molas, engrenagens, fixa¬ 
dores, etc. Nem todos os aspectos desses estudos de caso de projeto são apresen¬ 
tados como exemplos resolvidos, visto que uma outra finalidade é oferecer ao 
aluno material para trabalhos de projeto. O autor usou esses tópicos do estudo de 
casos como trabalhos de projeto com duração de várias semanas ou do curso todo 
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para alunos individuais ou em grupos com razoável sucesso. Utilizar trabalhos de 
projeto com definição incompleta serve para reforçar muito mais os aspectos de 
projeto e análise da disciplina do que solicitar a resolução de listas de exercícios 
completamente definidos. 

Conjuntos de problemas 

A maior parte dos 790 conjuntos de problemas (590 deles, ou 75%) é indepen¬ 
dente dentro do capítulo, atendendo a sugestões de leitores. Os 25% restantes 
são retomados em capítulos posteriores. Esses problemas que se repetem são 
claramente identificados em cada capítulo. Por exemplo, o Problema 3-4 pede 
uma força estática em um engate de reboque (trailer); o Problema 4-4 pede uma 
análise de tensão do mesmo engate baseado nas forças calculadas no Problema 
3-4.; o Problema 5-4 pede o fator de segurança estática do engate usando a tensão 
calculada no Problema 4-4.; o Problema 6-4 pede a análise de falha por fadiga 
do mesmo engate, e o Problema 7-4 pede a análise de tensão superficial, etc. O 
mesmo engate de reboque (trailer) é usado como um estudo de caso FEA no Ca¬ 
pítulo 8. Assim, a complexidade subjacente ao problema de design é desdobrada 
à medida que novos tópicos são introduzidos. Um professor que deseja usar essa 
abordagem pode usar o mesmo problema em capítulos subsequentes. Os profes¬ 
sores que não desejam usar problemas interligados podem evitá-los recorrendo 
apenas aos problemas cuja numeração não está em negrito. 

Organização do texto 

O Capítulo 1 oferece uma introdução à metodologia de projetos, formulação de 
problemas, coeficientes de segurança e unidades. As propriedades dos materiais 
são revisadas no Capítulo 2, pois até mesmo o estudante que teve a primeira 
disciplina sobre ciência dos materiais ou metalurgia normalmente tem uma com¬ 
preensão apenas superficial do amplo espectro das propriedades dos materiais 
de engenharia necessários para o projeto de máquinas. O Capítulo 3 apresenta 
uma revisão de análises de solicitações estáticas e dinâmicas, incluindo vigas, 
vibrações e solicitações de impacto, e constitui a base para uma série de estudos 
de casos usados nos capítulos posteriores para ilustrar os tópicos de análise de 
tensão e de deflexão com alguma continuidade. 

A disciplina de Projeto de Elementos de Máquinas, em sua essência, é real¬ 
mente uma disciplina de nível intermediário de análise aplicada de tensões. Con¬ 
sequentemente, o Capítulo 4 apresenta uma revisão dos fundamentos da análise 
de tensão e de deflexão. As teorias de falha estática são apresentadas em detalhes 
no Capítulo 5, visto que os alunos em geral ainda não digeriram completamente 
esses conceitos em sua primeira disciplina de análise de tensão. A análise de fra¬ 
tura mecânica sob solicitações estáticas também é introduzida. 

A disciplina de Elementos de Máquinas normalmente é a primeira exposi¬ 
ção do aluno à análise de fadiga, pois a maior parte das disciplinas introdutórias 
de análise de tensão lida somente com problemas de solicitação estática. Assim 
sendo, a teoria de falha por fadiga é apresentada amplamente no Capítulo 6 com 
ênfase na abordagem tensão versus vida para o dimensionamento à fadiga de alto 
ciclo, que é comumente utilizada no projeto de máquinas com partes girantes. A 
teoria da fratura mecânica é discutida posteriormente com relação à propagação 
da trinca sob solicitação cíclica. Os métodos baseados na deformação específica 
para análise de fadiga de baixo ciclo não são apresentados, mas suas aplicações e 
finalidades são introduzidas ao leitor e são fornecidas referências bibliográficas 
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para estudo posterior. As tensões residuais também são abordadas. O Capítulo 7 
apresenta uma discussão completa dos fenômenos dos mecanismos de desgaste, 
tensões de contato e fadiga de superfície. 

O Capítulo 8 é uma introdução à análise por elementos finitos (FEA). Mui¬ 
tos professores usam a disciplina de elementos de máquinas para apresentar aos 
alunos a FEA e a técnicas de projeto de máquinas. O material apresentado no 
Capítulo 8 não pretende substituir a parte teórica da FEA. Esse material existe 
em muitos livros-texto voltados para o assunto, e o aluno é estimulado a procurar 
conhecer a teoria da FEA. Em lugar disso, o Capítulo 8 apresenta técnicas ade¬ 
quadas à aplicação da FEA a problemas de projeto de máquinas. Questões sobre 
seleção de elementos, refino da malha e a definição das condições de limite ade¬ 
quados são desenvolvidas em detalhes. Esses temas não são habitualmente trata¬ 
dos em livros sobre a teoria de FEA. Muitos futuros engenheiros vão usar, em sua 
prática profissional, software CAD de modelagem sólida e código de análise de 
elemento finito. E importante que eles tenham conhecimento das limitações e do 
uso adequado dessas ferramentas. Esse capítulo pode ser estudado mais no co¬ 
meço do curso, se desejado, especialmente se os alunos tiverem de usar FEA para 
resolver problemas, e é relativamente independente de outros capítulos. Muitos 
dos vários problemas nos capítulos têm a geometria dos modelos Solidworks no 
CD-ROM. 

Esses oito capítulos compreendem a Parte I do texto e deitam a fundação 
analítica necessária para os elementos de projeto de máquinas. Eles estão orga¬ 
nizados para estudo na forma apresentada e com uma sequência lógica, exceção 
feita ao Capítulo 8, sobre FEA. 

A Parte II do texto apresenta os elementos de projeto de máquinas como 
parte de um todo. Os capítulos da Parte II são essencialmente independentes e 
podem ser estudados (ou saltados) em qualquer ordem (com exceção do Capítulo 

12, sobre engrenagem cilíndricas retas, que deve ser estudado antes do Capítulo 

13, sobre engrenagens helicoidais, cônicas e sem-fim). Dificilmente todos os te¬ 
mas do livro serão estudados em um semestre. Capítulos não estudados servirão 
de referência para os futuros engenheiros em sua vida profissional. 

O Capítulo 9 apresenta um conjunto de casos de projetos para serem usados 
como tarefas e exemplos de estudo de caso de capítulos posteriores, além de 
fornecer sugestões para tarefas de projetos em complemento aos detalhados 
estudos de caso descritos anteriormente. O Capítulo 10 investiga o projeto de 
eixos usando as técnicas de análise de fadiga desenvolvidas no Capítulo 6. O 
Capítulo 11 discute a teoria e a aplicação de mancais de deslizamento e de 
rolamento usando a teoria desenvolvida no Capítulo 7. O Capítulo 12 apresen¬ 
ta uma introdução minuciosa à cinemática, à análise de projeto e tensões das 
engrenagens cilíndricas de dentes retos usando os últimos procedimentos reco¬ 
mendados pela AGMA § . O Capítulo 13 estende o projeto de engrenagens para 
engrenagens helicoidais, cônicas e sem-fim. O capítulo 14 abrange o projeto de 
molas, incluindo molas helicoidais de compressão, tração e torção, bem como 
um tratamento minucioso das molas Belleville. O Capítulo 15 trata de parafu¬ 
sos e junções, incluindo parafusos de potência e de fixação com pré-carga. O 
Capítulo 16 apresenta um tratamento atualizado do projeto de soldagem para 
cargas estáticas e dinâmicas. O Capítulo 17 apresenta uma introdução ao pro¬ 
jeto e à especificação dos freios e embreagens a disco e a tambor. Os apêndices 

contêm grande quantidade de dados de resistência de materiais, tabelas de per- § 

& M ’ r N. de T.:AGMA (American Gear Manu- 
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FUNDAMENTOS 




INTRODUÇÃO AO 
PROJETO 


Aprendizado sem reflexão é trabalho perdido; 
reflexão sem aprendizado é perigoso. 

Confúcio, século VI a. C. 


1.1 PROJETO 

O que é projeto, ou “ design ” § ? O papel de parede é criado (“ designed ”). Você 
pode estar usando roupas de um estilista (“designer”). Os automóveis são dese¬ 
nhados (“designed”) em termos de sua aparência externa. O termo projeto (“de¬ 
sign") claramente engloba uma grande variedade de significados. Nos exemplos 
acima, “design” refere-se principalmente à aparência estética do objeto. No caso 
do automóvel, tudo com relação a seus outros aspectos envolve projeto. Suas 
peças mecânicas (motor, freios, suspensão, etc.) devem ser projetadas por enge¬ 
nheiros, não desenhadas por artistas, muito embora o engenheiro consiga expres¬ 
sar sua arte quando está projetando peças mecânicas. 

A palavra “design ” provém da palavra latina designare. que significa “de¬ 
signar ou escolher” . O dicionário Webster oferece várias definições da palavra 
design, a mais aplicável delas é “ esboçar, traçar ou planejar como ação ou tra¬ 
balho (...) para conceber, inventar, produzir ”. Estamos mais preocupados aqui 
com o projeto de engenharia do que com o desenho artístico. Projeto de enge¬ 
nharia pode ser definido como: “O processo de aplicação das várias técnicas e 
princípios científicos com o intuito de definir um dispositivo, um método ou um 
sistema suficientemente pormenorizado para permitir sua realização”. 


Projeto de máquinas 

Este texto diz respeito a um aspecto do projeto de engenharia: o projeto de má¬ 
quinas, que trata da criação de uma máquina que funcione bem, com segurança e 
confiabilidade. Uma máquina pode ser definida de muitas formas. O dicionário 
Random House 111 apresenta doze definições, entre as quais estão estas duas: 

Máquina 

1 Um aparato que consiste em unidades inter-relacionadas, ou 

2 Um dispositivo que modifica a força ou o movimento. 


5 N. de R. T.: Em inglês, 
a palavra “design " 
(tanto substantivo 
quanto verbo) pode ter 
uma série de significa¬ 
dos (projeto, desenho, 
etc). O autor exempli¬ 
fica aqui alguns deles e 
define o uso do termo 
na área da engenharia 
mecânica. 
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Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


A foto da página capitular é cortesia da 
Boeing Airplane Co. Inc., Seattle, Wash. 


Na definição, as peças inter-relacionadas também são chamadas, às vezes, 
de elementos da máquina neste contexto. A noção de trabalho útil é básica 
para a função de uma máquina, existindo quase sempre alguma transferência de 
energia envolvida. A menção a forças e movimento também é crucial ao nosso 
interesse, uma vez que, ao converter uma forma de energia em outra, as máqui¬ 
nas criam movimento e desenvolvem forças. É tarefa do engenheiro definir e 
calcular esses movimentos, forças e mudanças de energia de modo a determinar 
as dimensões, as formas e os materiais necessários para cada uma das peças que 
integram a máquina. Esta é a essência do projeto de máquinas. 

Ainda que se deva, necessariamente, projetar uma peça de cada vez, é fun¬ 
damental reconhecer que a função e o desempenho de cada peça (e, portanto, 
seu projeto) dependem de muitas outras peças inter-relacionadas de uma mesma 
máquina. Iremos, portanto, tentar “projetar a máquina inteira” em vez de sim¬ 
plesmente projetar elementos isolados. Para tanto, devemos recorrer a tópicos co¬ 
muns do conhecimento de engenharia encontrados nos cursos anteriores, como, 
por exemplo, estática, dinâmica, resistência dos materiais (análise de tensões) 
e propriedades dos materiais. Estão incluídos nos capítulos iniciais deste livro 
revisões breves e exemplos desses tópicos. 

O objetivo final do projeto de máquinas é dimensionar e dar forma às peças 
(elementos de máquinas) e escolher os materiais e os processos de manufatu¬ 
ra apropriados, de modo que a máquina resultante possa desempenhar a função 
desejada sem falhar. Isso requer que o engenheiro seja capaz de calcular e de 
prever o modo e as condições de falha de cada elemento e, então, projetá-lo para 
prevenir tal falha, o que requer que uma análise de tensão e deflexão seja feita 
para cada peça. Uma vez que as tensões são função dos esforços aplicados e de 
inércia, assim como da geometria da peça, uma análise das forças, momentos, 
torques e dinâmica do sistema deve ser feita antes de as tensões e deflexões pode¬ 
rem ser completamente calculadas. 

Se a “máquina” em questão não possuir peças móveis, a tarefa de projetar 
torna-se muito mais simples, pois requer somente uma análise estática das for¬ 
ças. Mas se a máquina não tiver peças móveis, não se trata exatamente de uma 
máquina (e não se encaixa na definição acima); é, portanto, uma estrutura. As 
estruturas também precisam ser projetadas para evitar falhas e, na verdade, gran¬ 
des estruturas externas (pontes, edifícios, etc.) também estão sujeitas às forças 
dinâmicas do vento, de terremotos, de tráfego, etc., e, assim, também devem ser 
projetadas para essas condições. A dinâmica estrutural é um assunto interessante, 
mas não será abordado neste texto. Nos ocuparemos com problemas associados 
a máquinas que se movem. Se os movimentos da máquina forem muito lentos 
e as acelerações desprezíveis, bastará uma análise estática das forças. Mas se 
a máquina tiver acelerações significativas em seu interior, será necessária uma 
análise dinâmica das forças, e as peças com aceleração tornam-se “vítimas de 
suas próprias massas”. 

Em uma estrutura estática, como o piso de um edifício projetado para supor¬ 
tar um determinado peso, o coeficiente de segurança pode ser melhorado distri- 
buindo-se mais material de forma apropriada em suas partes estruturais. Embora 
ela vá ser mais pesada (mais peso “morto”), se for corretamente projetada ela 
poderá, contudo, carregar mais peso “vivo” (carga útil) do que antes, e sem que¬ 
brar. Em uma máquina dinâmica, o acréscimo de peso (massa) às peças móveis 
pode apresentar o efeito oposto, reduzindo o coeficiente de segurança da máqui¬ 
na, sua velocidade admissível ou sua capacidade de carga útil. Isto ocorre porque 
parte do carregamento que cria tensões em suas partes móveis se deve às forças 
de inércia previstas na segunda lei de Newton, F = ma. Uma vez que as acele¬ 
rações das partes móveis na máquina são determinadas pelo projeto cinemático e 
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pela sua velocidade de funcionamento, ao se acrescentar massa às peças móveis 
o carregamento de inércia sobre elas aumentará, a menos que suas acelerações 
cinemáticas sejam reduzidas diminuindo-se a velocidade da operação. Embora 
a massa acrescentada possa aumentar a resistência da peça, o benefício pode ser 
reduzido ou anulado pelo resultante aumento das forças de inércia. 

Iteração 

Desse modo, enfrentamos um dilema nos estágios iniciais do projeto da máquina. 
Geralmente, antes de atingir o estágio de dimensionamento das peças, a cine¬ 
mática da máquina já terá sido definida. As forças externas proporcionadas pelo 
“mundo exterior” sobre a máquina geralmente também são conhecidas. Observe 
que, em alguns casos, será muito difícil prever que cargas externas estarão agindo 
sobre a máquina, como por exemplo, as cargas sobre um automóvel em movi¬ 
mento. O projetista não pode prever com precisão a que fatores ambientais o 
usuário submeterá a máquina (buracos, conversões bruscas, etc.). Em tais casos, 
a análise estatística dos dados empíricos reunidos a partir de um teste real podem 
proporcionar algumas informações para fins de projeto. 

O que falta ser definido são as forças de inércia que serão geradas pelas 
acelerações cinemáticas conhecidas atuantes sobre as massas ainda indefinidas 
das peças móveis. O dilema só pode ser resolvido por meio de iteração, que 
significa repetir, ou voltar a um estágio anterior. Devemos admitir uma confi¬ 
guração inicial para cada peça, usar as propriedades de inércia (massa, local do 
centro de gravidade e o momento de inércia da massa) dessa configuração ini¬ 
cial em uma análise dinâmica de forças para determinar as forças, os momentos 
e os torques internos atuantes sobre a peça, e então usar a geometria da seção 
transversal do projeto inicial para calcular as tensões resultantes. Em geral, a 
tarefa mais difícil na elaboração do projeto é determinar com precisão todos os 
esforços exercidos sobre a máquina. Se os esforços forem conhecidos, as ten¬ 
sões poderão ser calculadas. 

O mais provável é descobrirmos que a primeira tentativa fracassa porque o 
material não suporta o nível de tensão apresentado. Devemos então reprojetar 
as peças (iterar) alterando o formato, as medidas, os materiais, o processo de 
fabricação ou outros fatores para alcançar um projeto aceitável. Geralmente não é 
possível alcançar um resultado bem-sucedido sem fazer várias iterações ao longo 
da elaboração do projeto. Observe, além disso, que uma alteração da massa de 
uma peça também afetará as forças aplicadas sobre as peças conectadas a ela, 
exigindo assim que se refaça o projeto das demais peças. Trata-se, na verdade, de 
um projeto de peças inter-relacionadas. 

1.2 METODOLOGIA DE PROJETOS* 


* Adaptado de Norton, Design of Machi- 
nery, 3.ed., McGraw-Hill, New York, 2004, 
com autorização da editora. 


A metodologia de projetos é essencialmente um exercício de criatividade aplica¬ 
da. Muitas “metodologias de projetos” foram definidas para ajudar a organizar 
a enfrentar o “problema não estruturado”, isto é, casos em que a definição do 
problema é vaga e para os quais muitas soluções possíveis existem. Algumas 
dessas definições contêm somente algumas etapas, e outras, uma lista detalhada 
de 25 etapas. Uma versão de uma metodologia de projetos é mostrada na Tabela 
1-1, que relaciona dez etapas. A etapa inicial, Identificação da necessidade, 
geralmente consiste em uma exposição mal definida e vaga do problema. O de¬ 
senvolvimento das informações na Pesquisa de suporte (etapa 2) é necessário 
para definir e compreender completamente o problema, sendo depois possível 
estabelecer o Objetivo (etapa 3) de forma mais razoável e realista do que na ex¬ 
posição original do problema. 
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Tabela 1 

-1 Metodologia de projetos 

1 

Identificação da necessidade 

2 

Pesquisa de suporte 

3 

Definição dos objetivos 

4 

Especificações de tarefas 

5 

Síntese 

6 

Análise 

7 

Seleção 

8 

Projeto detalhado 

9 

Protótipo e teste 

10 

Produção 


A etapa 4 pede a criação de um conjunto detalhado de Especificações de ta¬ 
refas que fecham o problema e limitam seu alcance. É na etapa da Síntese (5) que 
se busca tantas alternativas de projeto quanto possíveis, geralmente sem considerar 
(nesta etapa) seu valor ou qualidade. É também chamada, às vezes, de etapa de Con¬ 
cepção e invenção, na qual é gerado o maior número possível de soluções criativas. 

Na etapa 6, as possíveis soluções da etapa anterior são Analisadas e aceitas, 
rejeitadas ou modificadas. A solução mais promissora é Selecionada na etapa 7. 
Quando um projeto aceitável é selecionado, o Projeto detalhado (etapa 8) pode 
ser realizado. Nesta etapa, todas as pontas são atadas, todos os croquis de enge¬ 
nharia feitos, fornecedores identificados, especificações de fabricação definidas, 
etc. A construção real do projeto é feita pela primeira vez como um Protótipo na 
etapa 9 e, finalmente, em quantidade na etapa 10 de Produção. Uma discussão 
mais completa deste método de projeto pode ser encontrada na referência 2, e vá¬ 
rias referências sobre os tópicos de criatividade e projeto constam na bibliografia 
no final deste capítulo. 

A descrição acima pode dar uma impressão errônea de que este método pode 
ser concluído de maneira linear conforme o relacionado. Ao contrário, a iteração 
é necessária ao longo de todo o processo, indo de qualquer etapa de volta a uma 
etapa anterior, em todas as combinações possíveis e repetidamente. As melhores 
ideias geradas na etapa 5 irão invariavelmente apresentar-se como imperfeitas 
quando posteriormente analisadas. Assim, um retorno pelo menos à fase de Con¬ 
cepção será necessário para se produzirem mais soluções. Talvez um retorno à 
etapa de Pesquisa de suporte pode ser necessário para reunir mais informações. 
As Especificações de tarefas podem ter que ser revisadas ao se verificar que elas 
eram irrealistas. Em outras palavras, qualquer coisa é “jogo limpo” na metodo¬ 
logia de projetos, inclusive a redefinição do problema, se for necessário. Não se 
pode projetar de modo linear. São três etapas para a frente e duas (ou mais) para 
trás, até que você finalmente apareça com uma solução aproveitável. 

Teoricamente, poderíamos continuar esta iteração em um dado problema de 
projeto para sempre, criando continuamente pequenas melhoras. Inevitavelmen¬ 
te, os ganhos na função ou redução no custo tenderá a zero com o tempo. Em 
algum momento, devemos declarar o projeto “bom o suficiente” e executá-lo. 
Quase sempre alguém (provavelmente o chefe) irá tomá-lo de nosso alcance e 
executá-lo sobre nosso protesto de que ele ainda não está “perfeito”. Máquinas 
que têm estado funcionando por muito tempo e que foram melhoradas por mui¬ 
tos projetistas atingem um nível de “perfeição” que as torna difíceis de serem 
melhoradas. Um exemplo é a simples bicicleta. Embora os inventores continuem 
tentando melhorar esta máquina, o projeto básico tem estado quase intacto após 
mais de um século de desenvolvimento. 
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No projeto de máquinas, as etapas iniciais da metodologia de projeto en¬ 
volvem a Síntese de tipo de configurações cinemáticas adequadas capazes de 
proporcionar os movimentos necessários. A síntese de tipo envolve a escolha do 
tipo de mecanismo mais adequado ao problema. Esta é uma tarefa difícil para o 
estudante, pois requer alguma experiência e conhecimento dos diversos tipos de 
mecanismos que existem e que poderiam ser viáveis do ponto de vista do desem¬ 
penho e da fabricação. Como exemplo, suponhamos que a tarefa seja projetar um 
dispositivo para trilhar o movimento retilíneo em velocidade constante de uma 
peça em uma correia transportadora e acoplar uma segunda peça a ele no mo¬ 
mento em que estiver passando. Isso tem que ser feito com precisão e repetição, e 
deve ser confiável e barato. Você pode não estar ciente de que esta tarefa poderia 
ser executada pelos seguintes equipamentos: 

• um mecanismo de barras articuladas; 

• um camo e seguidor; 

• um cilindro pneumático; 

• um cilindro hidráulico; 

• um robô; 

• um solenoide. 

Cada uma destas soluções, ainda que possível, pode não ser muito favorável 
ou mesmo prática. Cada uma tem pontos positivos e negativos. O mecanismo de 
barras articuladas é grande e pode ter acelerações indesejáveis; o camo e seguidor 
é caro, mas é preciso e suporta repetição. O cilindro pneumático é caro, mas ba¬ 
rulhento e não confiável. O cilindro hidráulico e o robô são mais caros. O barato 
solenoide tem cargas de impacto e velocidades altas. Assim, a escolha do tipo de 
equipamento pode ter um grande efeito sobre a qualidade do projeto. Uma má 
escolha na etapa da síntese de tipo pode criar grandes problemas no futuro. O 
projeto pode ter que ser alterado depois de finalizado, gerando um grande custo. 
Projetar é essencialmente um exercício de trocas de vantagens e desvantagens. 
Geralmente, não existe uma solução bem-definida para um verdadeiro problema 
de projeto em engenharia. 

Uma vez definido o tipo de mecanismo necessário, sua cinemática detalhada 
deve ser sintetizada e analisada. Os movimentos de todas as peças móveis e suas 
derivadas em relação ao tempo até a aceleração devem ser calculados para se ter 
condições de determinar as forças dinâmicas do sistema. (Ver referência 2 para 
mais informações sobre este aspecto do projeto de máquina.) 

No contexto de projeto de máquinas abordado neste livro, não exercitaremos 
todo o método do projeto conforme a Tabela 1-1. Em vez disso, proporemos 
exemplos, problemas e estudos de caso que já tiveram as etapas 1-4 definidas. 
A síntese de tipo e a análise cinemática já terão sido feitas, ou pelo menos esta¬ 
belecidas, e os problemas estarão estruturados até esta fase. As tarefas restantes 
envolverão amplamente as etapas de 5 a 8, concentrando-se em síntese (etapa 5) 
e análise (etapa 6). 

Síntese e análise são as “duas faces” do projeto de máquinas, como dois la¬ 
dos da mesma moeda. Síntese significa colocar junto e análise significa decom¬ 
por, separar, resolver nas partes constituintes. Portanto, elas são opostas, mas 
simbióticas. Não podemos separar o “nada”; assim, devemos primeiro sintetizar 
alguma coisa para poder analisá-la. Ao analisarmos algo, provavelmente encon¬ 
traremos lacunas, requerendo mais síntese e, então, mais análise ad nauseam, 
finalmente iterando para uma melhor solução. Você precisará trabalhar ardua¬ 
mente sobre seu conhecimento de estática, dinâmica e resistência dos materiais 
para executar o projeto. 


* Se houver a possibilidade de o projeto re¬ 
sultar em uma invenção patenteável, o livro 
de registros deverá estar definitivamente 
encadernado (não tipo fichário de folhas 
soltas) e suas páginas deverão ser numera¬ 
das consecutivamente, datadas e atestadas 
por alguém que compreenda o conteúdo 
técnico. 
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1.3 FORMULAÇÃO E CÁLCULO DO PROBLEMA 

É extremamente importante para todo engenheiro desenvolver hábitos computa¬ 
cionais bons e cuidadosos. Solucionar problemas complicados exige uma abor¬ 
dagem organizada. Problemas de projetos também exigem bons hábitos de ma¬ 
nutenção de registros e documentação para registrar muitas hipóteses e decisões 
de projeto feitas ao longo do trabalho de modo que o processo de raciocínio do 
projetista possa ser reconstruído posteriormente se for necessário um reprojeto. 

Um procedimento sugerido para o projetista é mostrado na Tabela 1-2, que 
relaciona um grupo de subtarefas apropriadas para a maioria destes tipos de pro¬ 
blemas de projeto de máquinas. Estas etapas devem ser documentadas para cada 
problema de maneira nítida e esmerada, de preferência em uma brochura enca¬ 
dernada para manter sua ordem cronológica.* 

Estágio de definição 

Em seu livro de registros do projeto, primeiramente Defina o problema de forma 
clara em um relatório conciso. Os “dados” de uma determinada tarefa deverão 
ser claramente relacionados, acompanhados pelo registro das hipóteses feitas 
pelo projetista sobre o problema. As hipóteses expandem-se sobre as informações 
dadas (conhecidas) para mais tarde delimitar o problema. Por exemplo, pode-se 
pressupor que os efeitos do atrito sejam desprezíveis em um caso particular, ou 
que o peso da peça possa ser ignorado por ser pequeno em comparação às forças 
aplicadas ou dinâmicas. 

Estágio do projeto preliminar 

Uma vez que delimitações gerais sejam definidas, algumas Decisões prelimina¬ 
res do projeto devem ser tomadas para se prosseguir. As razões e justificativas 
dessas decisões devem ser documentadas. Por exemplo, podemos decidir tentar 
uma seção transversal retangular maciça para uma barra conectora e escolher 
o alumínio como material de teste. Por outro lado, se reconhecermos a partir 
de nossa compreensão do problema que esta barra conectora estaria sujeita a 
acelerações significativas, variáveis com o tempo, que se repetiriam por milhões 
de ciclos, uma decisão melhor de projeto poderia ser usar uma barra oca ou uma 
seção de viga I para reduzir sua massa e também escolher o aço devido a sua 
vida infinita de resistência à fadiga. Portanto, essas decisões podem ter um efeito 
significativo sobre os resultados e quase sempre terão de ser alteradas ou aban¬ 
donadas conforme fazemos iterações ao longo do processo do projeto. Tem-se 
observado com frequência que 90% das características de um projeto podem ser 
determinadas nos primeiros 10% do tempo total do projeto durante o qual essas 
decisões preliminares de projeto são tomadas. Se não forem boas decisões, po- 


Tabela 1-2 Formulação e cálculo do problema 

1 Definir o problema 

2 Declarar os dados - 

3 Elaborar hipóteses apropriadas _ 

4 Decisões preliminares do projeto 

5 Croquis do projeto _ 

6 Modelos matemáticos 

7 Análise do projeto - 

8 Avaliação _ 

9 Documentar resultados I - 


Estágio de definição 


Estágio do projeto preliminar 


Estágio do projeto detalhado 
Estágio da documentação 
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derá não ser possível salvar o mau projeto por meio de modificações posterio¬ 
res sem essencialmente reiniciá-lo. O conceito do projeto preliminar deverá ser 
documentado neste estágio com Croquis do projeto claramente desenhados e 
rotulados, para que sejam compreensíveis a outro engenheiro ou até ao próprio 
criador do projeto depois de algum tempo. 

Estágio do projeto detalhado 

Com um rumo de projeto tentativo estabelecido, podemos criar um ou mais 
modelos (matemáticos) de engenharia do elemento ou sistema para podermos 
analisá-lo. Esses modelos geralmente incluem um modelo do carregamento que 
consiste em diagramas de corpo livre que apresentam todas as forças, momentos 
e torques atuando sobre o elemento de máquina ou sistema e as equações apro¬ 
priadas para seus cálculos. Os modelos dos estados de tensão e deflexão espera¬ 
dos nos locais de falha previstos são, então, definidos com as equações de tensão 
e deflexão apropriadas. 

A análise do projeto é então feita utilizando esses modelos, e a segurança 
ou falha do projeto é determinada. Os resultados são avaliados em combinação 
com as propriedades dos materiais de engenharia escolhidos; toma-se a decisão 
de prosseguir com o projeto ou iterar para encontrar uma solução melhor retor¬ 
nando a uma etapa anterior do processo. 

Estágio da documentação 

Uma vez feitas tantas iterações quantas forem necessárias para se atingir resul¬ 
tados satisfatórios, a documentação do projeto do elemento de máquina ou do 
sistema deverá ser completada na forma de desenhos de engenharia detalhados, 
especificações dos materiais e da fabricação, etc. Se for feita uma abordagem 
apropriada, grande parte da tarefa de documentar pode ser realizada simultanea¬ 
mente com os estágios anteriores, simplesmente mantendo-se registros precisos 
e claros de todas as hipóteses, cálculos e decisões de projeto realizados ao longo 
do processo. 

1.4 O MODELO DE ENGENHARIA 

O sucesso de qualquer projeto depende muito da validade e adequação dos mo¬ 
delos de engenharia utilizados para prever e analisar seu comportamento antes da 
construção de qualquer máquina. A criação de um modelo de engenharia útil para 
um projeto é provavelmente a parte mais difícil e desafiadora de todo o processo. 
Seu sucesso depende tanto de experiência como de habilidade. O mais impor¬ 
tante é a compreensão completa dos princípios básicos e dos fundamentos da 
engenharia. O modelo de engenharia que estamos descrevendo aqui é uma coisa 
amorfa, que pode consistir em alguns croquis da configuração geométrica e em 
algumas equações que descrevam seu comportamento. É um modelo matemático 
que descreve o comportamento físico do sistema. Esse modelo de engenharia 
requer invariavelmente o uso de computadores para ser testado. A utilização de 
ferramentas de computação para analisar os modelos de engenharia será exami¬ 
nada na próxima seção. Um modelo físico ou protótipo geralmente vem mais 
tarde no processo e é necessário para provar a validade do modelo de engenharia 
por meio de experimentos. 

Estimativa e análise de primeira ordem 

Nunca é demais enfatizar o valor de se fazer até mesmo modelos muito simples 
de engenharia dos seus processos preliminares. Frequentemente, no começo de 
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* Um estudante comentou certa vez que 
“A vida é um problema de numeração ím¬ 
par" . Este (lento) autor teve que pedir uma 
explicação, que foi: "A resposta não está no 
final do livro". 


um projeto, o problema está tão vago e mal definido que é difícil desenvolver um 
modelo abrangente e completo na forma de equações que descrevam totalmente 
o sistema. O estudante de engenharia está acostumado com problemas totalmente 
estruturados, do tipo “Dados A, B e C, encontre D Se alguém pudesse identifi¬ 
car as equações apropriadas (modelo) para se aplicar a um determinado proble¬ 
ma, seria relativamente fácil determinar uma resposta (que poderia até ser igual à 
que se encontra no final do livro). 

Na prática, os problemas de projeto de engenharia não são deste tipo. Eles 
são muito desestruturados e devem ser estruturados por você antes de poderem 
ser resolvidos. Também não existe “resposta no final do livro ” para ser consulta¬ 
da.* Esta situação deixa a maior parte dos estudantes e novos engenheiros muito 
nervosos. Eles enfrentam a síndrome do “deu branco”, não sabendo por onde 
começar. Uma estratégia útil é reconhecer que: 

1 Você tem que começar por algum lugar. 

2 Por onde quer que você comece, provavelmente esse não será o “melhor” 
lugar. 

3 A mágica da iteração permitirá que você retroceda, melhore seu projeto e 
acabe tendo sucesso. 

Com esta estratégia em mente, você pode sentir-se livre para fazer uma es¬ 
timativa de uma configuração do projeto no início, pressupor qualquer condição 
limitante que achar apropriada e fazer uma “análise de primeira ordem”, que será 
somente uma estimativa do comportamento do sistema. Esses resultados permi¬ 
tirão que você identifique formas de melhorar o projeto. Lembre-se de que é 
preferível obter uma resposta aproximada razoável, mas rápida, que indique se 
o projeto funciona ou não, do que gastar mais tempo obtendo o mesmo resulta¬ 
do com casas decimais. Com cada iteração bem-sucedida, você aprimorará sua 
compreensão do problema, a precisão de suas hipóteses, a complexidade de seu 
modelo e a qualidade das suas decisões de projeto. Mais cedo ou mais tarde, você 
será capaz de refinar seu modelo a ponto de incluir todos os fatores relevantes (ou 
identificá-los como irrelevantes) e obter uma análise final de ordem superior, na 
qual você terá mais confiança. 

Croqui de engenharia 

O croqui de uma concepção é geralmente o ponto inicial de um projeto. Pode 
ser um croqui à mão livre, mas deve sempre ser feito razoavelmente em escala 
para exibir proporções geométricas realistas. Esse croqui quase sempre serve ao 
propósito primário de comunicar a concepção a outros engenheiros e inclusive ao 
próprio criador do projeto. Uma coisa é ter uma vaga concepção em mente e ou¬ 
tra bem diferente é defini-la em um croqui. Esse croqui deve, no mínimo, conter 
três ou mais vistas ortográficas, alinhadas de acordo com a convenção apropriada 
de desenho, e pode também incluir uma vista isométrica ou axiométrica. A Figu¬ 
ra 1-1 mostra um croqui à mão livre de um projeto simples do subconjunto de en¬ 
gate para reboque de um trator. Ainda que geralmente incompleto em termos dos 
detalhes necessários para fabricação, o croqui de engenharia deve conter infor¬ 
mações suficientes para permitir o desenvolvimento de um modelo de engenharia 
para projeto e análise. Ele deve incluir informações fundamentais, mesmo que 
aproximadas, de dimensões, algumas hipóteses de materiais e quaisquer outros 
dados pertinentes para seu funcionamento que sejam necessários para análise 
posterior. O croqui de engenharia capta alguns dos dados e hipóteses feitas, mes¬ 
mo que implicitamente, no início do projeto. 
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FIGURA 1-1 

Croqui à mão livre do subconjunto de engate de reboque para trator. 

1.5 PROJETO E ENGENHARIA AUXILIADOS POR 
COMPUTADOR 

O surgimento do computador provocou uma verdadeira revolução no projeto e 
na análise de engenharia. Problemas cujos métodos de solução eram conhecidos 
literalmente por séculos, e que continuavam sendo praticamente insolúveis devi¬ 
do à alta demanda computacional, agora podem ser resolvidos em minutos em 
microcomputadores de baixo custo. Métodos tediosos de soluções gráficas foram 
desenvolvidos no passado para contornar a falta de um poder computacional dis¬ 
ponível com réguas de cálculo. Alguns desses métodos ainda têm valor porque 
podem mostrar os resultados de uma forma compreensível, mas não se pode mais 
“fazer engenharia” sem utilizar o instrumento mais recente e mais poderoso: o 
computador. 

Projeto auxiliado por computador (CAD § ) 

A medida que o projeto prossegue, os incipientes croquis à mão livre realizados 
nos estágios iniciais serão suplantados por desenhos formais feitos ou com o 
equipamento convencional da prancheta ou - o que tem sido cada vez mais co¬ 
mum - com aplicativos de projeto auxiliado por computador ou de desenho auxi¬ 
liado por computador. Se a distinção entre esses dois termos (ambos com a mes¬ 
ma sigla, CAD) foi alguma vez clara (um tema de debate que será evitado aqui), 
agora esta distinção está desaparecendo à medida que aplicativos de CAD cada 
vez mais sofisticados tornam-se disponíveis. Os sistemas de CAD originais de 
uma geração atrás eram essencialmente ferramentas de desenho que permitiam a 
criação de desenhos de vista múltipla gerados por computador semelhantes aos 
feitos durante séculos manualmente na prancheta. Os dados armazenados nesses 
sistemas de CAD iniciais eram representações estritamente bidimensionais de 
projeções ortográficas da geometria 3D verdadeira da peça. Somente as bordas 
da peça eram definidas no banco de dados. Este modelo era denominado modelo 
de aramado ( wireframe ). Alguns pacotes de CAD 3D também usam represen¬ 
tação de aramado. 

Versões atuais da maioria dos aplicativos de CAD permitem (e alguns reque¬ 
rem) que a geometria das peças seja codificada em um banco de dados 3D como 

modelos sólidos. Em um modelo sólido, as arestas e as faces da peça são defi- _ 

nidas. A partir dessa informação de 3D, as vistas ortográficas convencionais em § N. de T.: Sigla de Computer-Aided Design. 
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2D podem ser geradas automaticamente se desejado. A principal vantagem de se 
criar um banco de dados geométrico do modelo sólido em 3D para qualquer pro¬ 
jeto é que as informações sobre as propriedades de massa podem ser rapidamente 
calculadas (isso não é possível em um modelo aramado 2D ou 3D). Por exemplo, 
ao projetar a peça de uma máquina, temos que determinar o local de seu centro de 
gravidade (CG), sua massa, seu momento de inércia da massa e as propriedades 
geométricas da seção transversal em vários locais. Deve-se determinar essas in¬ 
formações a partir de um modelo de 2D feito fora do CAD. Isso é cansativo de se 
fazer e será apenas aproximado quando a geometria for complexa. Mas se a peça 
for projetada em um sistema CAD de modelo sólido, como o ProEngineer ll \ 
Unigraphics w ou muitos outros, podem-se calcular instantaneamente as proprie¬ 
dades de inércia de peças com geometrias mais complicadas. 

Os sistemas de modelo sólido geralmente oferecem uma interface para um 
ou mais programas de análise de elementos finitos (FEA) e permitem transfe¬ 
rência direta da geometria do modelo para o programa de FEA para análise de 
tensões, vibrações e transferência de calor. Alguns sistemas de CAD incluem a 
capacidade de geração de malhas que cria uma malha de elementos finitos au¬ 
tomaticamente antes de enviar os dados para o software de FEA. Essa combina¬ 
ção de ferramentas proporciona um meio extremamente poderoso para se obter 
projetos superiores cujas tensões são mais precisamente conhecidas do que seria 
possível utilizando as técnicas de análise convencionais quando a geometria é 
complexa. 

Embora seja muito provável que os leitores deste livro venham a usar as 
ferramentas do CAD que incluem métodos de análise de elementos finitos ou 
de elementos de contorno (BEA), ainda se faz necessário que os fundamentos 
da análise de tensão aplicada sejam completamente compreendidos. E esta a fi¬ 
nalidade deste texto. As técnicas de FEA serão discutidas nos Capítulos 4 e 8, 
mas não serão enfatizadas neste livro. Ao contrário, vamos nos concentrar nas 
técnicas de análise de tensões clássicas, para uma compreensão completa de seus 
fundamentos e de suas aplicações ao projeto de máquinas. 

Os métodos FEA e BEA estão se tornando rapidamente os métodos prefe¬ 
ridos para a solução de problemas complicados de análise de tensões. Contu¬ 
do, existe um risco em se utilizar dessas técnicas sem uma compreensão sólida 
da teoria por trás delas. Esses métodos sempre levarão a alguns resultados. In- 
felizmente, esses resultados podem ser incorretos se o problema não for bem 
formulado ou se não tiver uma malha adequada com os limites corretamente 
aplicados. Ser capaz de reconhecer os resultados incorretos de uma solução en¬ 
contrada com o auxílio do computador é extremamente importante para o su¬ 
cesso de qualquer projeto. O Capítulo 8 oferece uma breve introdução ao FEA. 
O estudante pode fazer alguns cursos de FEA e BEA para conhecer mais essas 
ferramentas. 

A Figura 1-2 mostra um modelo sólido do suporte da esfera da Figura 1-1, 
que foi criada por meio de um aplicativo CAD. A vista sombreada isométrica no 
canto superior direito mostra que o volume sólido da peça está definido. As ou¬ 
tras três vistas mostram projeções ortográficas da peça. A Figura 1-3 mostra da¬ 
dos das propriedades de inércia calculados pelo aplicativo. A Figura 1-4 mostra o 
modelo aramado da mesma peça gerada a partir do banco de dados de geometria 
sólida. Uma versão aramada do modelo é usada principalmente para reduzir o 
tempo de desenho na tela quando se trabalha no modelo. Há muito menos infor¬ 
mações exibidas na representação aramada para calcular do que na representação 
sólida da Figura 1-2. 

A Figura 1-5 mostra um desenho totalmente cotado, ortográfico e com vista 
múltipla do suporte da esfera, que foi gerado pelo aplicativo Computervision. 
Uma outra grande vantagem de se criar um modelo sólido de uma peça é que as 
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FIGURA 1-2 


Um modelo sólido feito com CAD do suporte da esfera do engate de reboque para 
trator da Figura 1-1. 


informações das dimensões e da trajetória da ferramenta, necessárias para sua 
fabricação, podem ser geradas no sistema de CAD e enviadas pela rede para uma 
máquina controlada por computador em uma fábrica. Esta característica permite 
a produção de peças sem a necessidade de desenhos no papel, como mostra a Fi¬ 
gura 1-5. A Figura 1-6 mostra a mesma peça depois que uma malha de elementos 
finitos foi criada pelo aplicativo CAD, antes de enviá-la para o software FEA 
para análise de tensões. 

Engenharia auxiliada por computador (CAE § ) 

As técnicas anteriormente denominadas CAD fazem parte de um subgrupo de 
um tópico mais geral da engenharia auxiliada por computador (CAE), cujo termo 
significa que se trata de algo mais que uma simples geometria de peças. Entretan¬ 
to, as distinções entre CAD e CAE continuam confusas à medida que aplicativos 
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FIGURA 1-3 

Propriedades de massa do suporte da esfera calculadas pelo sistema CAD a partir 5 n. de T.: Sigla de Computer- Aided Engi- 
de seu modelo sólido. neehng. 
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FIGURA 1-4 


Representação aramada do chassi do suporte da esfera gerada a partir de seu 
modelo sólido em um sistema CAD. 


mais sofisticados tornam-se disponíveis. Na verdade, a descrição do uso de um 
sistema de CAD para modelagem sólida e do pacote de FEA juntos, conforme 
descrito no item anterior, é um exemplo de CAE. Quando alguma análise de for¬ 
ças, tensões, deflexões ou outros aspectos do comportamento físico do projeto é 
incluída, com ou sem os aspectos da geometria sólida, o processo é chamado de 
CAE. Muitos aplicativos comerciais realizam um ou mais aspectos do CAE. Os 
aplicativos FEA e BEA mencionados anteriormente estão nesta categoria. Veja 
o Capítulo 8 para mais informações sobre FEA. Simulações de forças dinâmicas 
nos mecanismos podem ser feitas com aplicativos como ADAMS l5] e Working 
Model 161 . Alguns aplicativos, como ProEngineer m , Solidworks ll2 \ Unigraphics w 
e outros combinam aspectos de um sistema de CAD com capacidades de análise 
geral. Esses programas baseados em restrições permitem que sejam aplicadas 



FIGURA 1-5 

Desenho cotado, projeções ortogonais, com três vistas, feito com um aplicativo de 
desenho CAD 2D. 
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FIGURA 1-6 

Malha FEA aplicada ao modelo sólido do suporte da esfera no sistema CAD. 

restrições ao projeto que podem controlar a geometria da peça, uma vez que os 
parâmetros do projeto são variados. 

Outras classes de ferramentas do CAE são de solucionadores de equações, 
como MATLAB in \ Mathcad m , TK Solver li] e planilhas como Excel™. Essas são 
erramentas de uso geral que permitem que qualquer combinação de equações 
seja codificada de forma conveniente e depois manipulam o grupo de equações 
(isto é, o modelo de engenharia) para diferentes valores dos dados e exibem con¬ 
venientemente os resultados de forma tabular e gráfica. Os solucionadores de 
equações são inestimáveis para a solução das equações de força, tensão e de¬ 
flexão nos problemas de projeto de máquinas, porque permitem que cálculos 
do tipo “o que ocorre se...” sejam feitos com rapidez. Os efeitos das mudanças 
das dimensões ou dos materiais sobre as tensões e deflexões na peça podem ser 
observadas de imediato. Na falta de um verdadeiro sistema de modelo sólido, um 
solucionador de equações também pode ser usado para aproximar as proprieda¬ 
des de inércia da peça enquanto itera a geometria e as propriedades do material 
das tentativas de projeto da peça. A iteração rápida até uma solução aceitável é, 
deste modo, facilitada. 

O CD-ROM que acompanha o livro contém um grande número de modelos 
para vários solucionadores de equações como apoio ao exemplos e estudos de 
caso apresentados no livro. Introduções ao uso do TK Solver e do Mathcad, além 
de exemplos de uso de ambos, estão em arquivos PDF no CD-ROM. Além disso, 
os programas MOHR, CONTACT, ASDEQ, FOURBAR, FIVEBAR, SIXBAR, 
SLIDER, DYNACAM e MATRIX são oferecidos no CD-ROM para auxiliar no 
cálculo de solicitações dinâmicas e tensões que solucionam os problemas de pro¬ 
jeto abertos. 

Entretanto, deve-se ter em mente que essas ferramentas da computação são 
apenas ferramentas, e não substitutos para o cérebro humano. Sem uma com¬ 
preensão total dos fundamentos da engenharia por parte do usuário, o computa¬ 
dor não dará bons resultados. Entra lixo, sai lixo. 8 Cuidado leitor! 


Precisão computacional 

Computadores e calculadoras facilitam a obtenção de respostas numéricas que 
possuem muitos valores significativos. Antes de escrever todos aqueles dígitos, 
é aconselhável que você recorde a precisão de suas hipóteses iniciais e os dados 
fornecidos. Se, por exemplo, as forças aplicadas são conhecidas até apenas dois 


§ 

N. de T.: G arbage in, garbage out (GIGO) 
= "entra lixo, sai lixo"; expressão que 
significa que a precisão e a qualidade da in¬ 
formação de saída dependem da qualidade 
da entrada. 
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* Extraído de Norton, Design of Machinery, 
3.ed., McGraw-Hill, New York, 2004, com 
autorização da editora. 


dígitos significativos, é incorreto e enganoso expressar as tensões calculadas em 
mais dígitos significativos do que os dados de entrada possuem. Entretanto, é 
válido e apropriado fazer todos os cálculos intermediários com a maior precisão 
disponível em suas ferramentas de computação. Isso irá minimizar os erros de 
arredondamento. Mas, quando terminado, arredonde os resultados a um nível 
compatível de precisão com os dados conhecidos ou pressupostos. 

1.6 O RELATÓRIO DE ENGENHARIA* 

A comunicação de suas idéias e resultados é um aspecto muito importante da en¬ 
genharia. Muitos estudantes de engenharia visualizam-se na prática profissional 
gastando a maior parte de seu tempo fazendo cálculos de forma semelhante à que 
faziam como estudantes. Felizmente, este raramente é o caso, pois seria muito 
enfadonho. Na verdade, os engenheiros gastam grande parte de seu tempo comu- 
nicando-se com os outros, verbalmente ou por escrito. Os engenheiros escrevem 
propostas e relatórios técnicos, realizam apresentações e interagem com o pes¬ 
soal de apoio. Quando seu projeto estiver pronto, normalmente será necessário 
apresentar os resultados a seu cliente, seus colegas ou a seu superior. A forma 
habitual de apresentação é um relatório formal de engenharia. Além de um rela¬ 
tório por escrito do projeto, esses relatórios conterão normalmente desenhos ou 
esboços de engenharia conforme foi descrito anteriormente, bem como tabelas e 
gráficos dos dados calculados a partir do modelo de engenharia. 

É muito importante que o estudante de engenharia desenvolva suas habili¬ 
dades de comunicação. Você pode ser a pessoa mais inteligente do mundo, mas 
ninguém saberá disso se você não puder comunicar suas ideias claramente e de¬ 
forma concisa. Na realidade, se você não puder explicar o que fez, é porque pro¬ 
vavelmente você mesmo não compreendeu. Os exercícios de projeto do Capítulo 
9 são planejados para serem descritos em relatórios formais de engenharia para 
lhe dar um pouco de experiência nesta importante habilidade da comunicação 
técnica. Informações sobre relatórios escritos de engenharia podem ser encontra¬ 
das na literatura relacionada na bibliografia. 

1.7 COEFICIENTES DE SEGURANÇA E NORMAS DO 
PROJETO 

A qualidade de um projeto pode ser medida por meio de muitos critérios. É sem¬ 
pre necessário calcular um ou mais coeficientes de segurança para estimar a pro¬ 
babilidade de falha. Pode haver normas de projetos, de legislatura ou aceitos de 
forma geral, que também devem ser adotados. 

Coeficiente de segurança 

Um coeficiente de segurança (também chamado de fator de segurança ) pode ser 
expresso de muitas formas. Ele é tipicamente a razão entre duas quantidades que 
possuem as mesmas unidades, como (resistência)/(tensão atuante), (esforço crítico)/ 
(esforço aplicado), (esforço que quebra a peça)/(esforço esperado em serviço), (má¬ 
ximo número de ciclos)/(número de ciclos solicitados) ou (velocidade que quebra)/ 
(velocidade em operação). Um coeficiente de segurança é sempre adimensional. 

A forma de expressão de um coeficiente de segurança pode geralmente ser 
escolhida com base no tipo de esforço exercido sobre a peça. Por exemplo, con¬ 
sidere o esforço sobre a parede de uma torre cilíndrica de água que nunca pode 
estar “mais do que cheia” de um líquido de densidade conhecida dentro de uma 
gama de temperaturas conhecidas. Uma vez que este esforço é altamente pre¬ 
visível ao longo do tempo, a razão entre a resistência do material e a tensão na 
parede de um tanque cheio pode ser uma definição apropriada para o coeficiente 
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de segurança. Observe neste exemplo que a possibilidade de a ferrugem reduzir 
a espessura da parede ao longo do tempo deve ser considerada. (Ver Seção 4.17 
para uma discussão sobre tensões nas paredes de um cilindro e Seção 7.6 para 
uma discussão sobre corrosão.) 

Se essa torre cilíndrica de água estiver apoiada em pernas de sustentação, 
como colunas, seria apropriado um coeficiente de segurança para as pernas ba¬ 
seado na razão entre o esforço de flambagem crítico da coluna e o esforço de 
compressão aplicado sobre a torre cheia de água. (Ver Seção 4.16 para a discus¬ 
são sobre flambagem de colunas.) 

Se uma peça estiver sujeita a solicitações que variam de forma cíclica com 
o tempo, ela pode sofrer falha por fadiga. A resistência de um material à fadiga 
para alguns tipos de solicitação pode ser expressa como o número máximo de 
ciclos de tensão reversa em um dado nível de tensão. Nesses casos, pode ser 
apropriado expressar o coeficiente de segurança como a razão entre o número 
máximo de ciclos até a falha esperada do material e o número de ciclos aplicados 
à peça em serviço no tempo de vida desejado para ela. (Ver Capítulo 6 para uma 
discussão dos fenômenos de falha por fadiga e várias abordagens para o cálculo 
dos coeficientes de segurança em tais situações.) 

O coeficiente de segurança de uma peça como uma roldana (polia) ou vo¬ 
lante é frequentemente expresso como a razão entre sua velocidade máxima de 
segurança e a velocidade mais alta esperada em serviço. Em geral, se as tensões 
sobre as peças forem uma função linear do carregamento aplicado em serviço 
e se esse carregamento for previsível, então o resultado do coeficiente de segu¬ 
rança expresso como resistência/tensão ou carregamento de falha/carregamento 
aplicado será o mesmo. Nem todas as situações se encaixam nesses critérios. Al¬ 
gumas precisam de um índice não linear. Uma coluna é um exemplo, porque suas 
tensões são uma função não linear do carregamento (ver Seção 4.16). Portanto, a 
carga crítica (de falha) para uma coluna deve ser calculada para uma comparação 
com a carga aplicada. 

Um outro fator complicador é introduzido quando as magnitudes das cargas 
aplicadas esperadas não são previsíveis com exatidão. Isso pode ser verdade em 
praticamente qualquer aplicação na qual o uso (e, portanto, o carregamento) da 
peça ou do dispositivo seja controlado por humanos. Por exemplo, realmente não 
há como impedir que alguém tente erguer um caminhão de 10 toneladas com um 
macaco projetado para erguer um automóvel de 2 toneladas. Quando o macaco 
falha, o fabricante (ou projetista) pode ser acusado, muito embora a falha pro¬ 
vavelmente se deva mais “ao tolo por trás do macaco”. Em situações em que o 
usuário pode submeter o dispositivo a condições de sobrecarga, uma sobrecarga 
pressuposta pode ter que ser usada para calcular o coeficiente de segurança com 
base na razão entre a carga que causa falha e a sobrecarga de serviço pressupos¬ 
ta. Etiquetas advertindo contra uso inapropriado também podem ser necessárias 
nessas situações. 

Uma vez que pode haver mais de uma forma de falha em potencial para 
qualquer elemento da máquina, pode haver mais de um valor para o coeficiente 
de segurança N. O menor valor de N para qualquer peça é o mais importante, já 
que ele prevê a forma mais provável de falha. Quando N é reduzido a 1, a tensão 
sobre a peça é igual à resistência do material (ou a carga aplicada é igual à carga 
que provoca falha, etc.), e a falha ocorre. Portanto, desejamos que N seja sempre 
superior a 1. 

A escolha de um coeficiente de segurança 

Escolher um coeficiente de segurança é quase sempre uma proposição confusa 
para o projetista iniciante. O coeficiente de segurança pode ser pensado como 
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uma medida da incerteza do projetista quanto aos modelos analíticos e teorias 
de falhas, bem como dados de propriedades do material utilizado, e deve ser es¬ 
colhido apropriadamente. Quão maior do que um deve ser N depende de muitos 
fatores, inclusive de nosso nível de confiança no modelo no qual os cálculos são 
baseados, de nosso conhecimento da variação das possíveis condições de carga 
em serviço e da nossa confiança nas informações de resistência do material dis¬ 
poníveis. Se tivermos feito testes extensos em protótipos físicos de nosso projeto 
para provar a eficácia de nosso modelo de engenharia e de nosso projeto, e se 
tivermos gerado dados experimentais sobre as resistências do material específico, 
será possível utilizar um coeficiente de segurança menor. Se nosso modelo não 
tiver sido tão bem testado ou se as informações das propriedade dos materiais 
forem menos confiáveis, um N maior é recomendável. Na ausência de qualquer 
norma de projeto que possa especificar N para os casos particulares, a escolha do 
coeficiente de segurança envolve uma decisão de engenharia. Uma abordagem 
razoável é determinar as maiores cargas esperadas em serviço (inclusive possí¬ 
veis sobrecargas) e as mínimas resistências esperadas dos materiais, baseando os 
coeficientes de segurança nesses dados. Assim, o coeficiente de segurança torna- 
-se uma medida razoável de incerteza. 

Se você voa de avião, poderá não se sentir muito confortável ao saber que 
os coeficientes de segurança de aeronaves comerciais estão entre 1,2 e 1,5. As 
aeronaves militares podem ter um N < 1,1, mas sua tripulação usa paraquedas. 
(Os pilotos de teste merecem os altos salários que recebem.) Os mísseis têm um 
N = 1, mas não possuem tripulação e não deverão retornar de qualquer maneira. 
Esses baixos fatores de segurança em aeronaves são necessários para manter o 
peso baixo, e são justificados por sofisticados modelos analíticos (geralmente 
envolvendo FEA), testes dos materiais realmente utilizados, extensos testes dos 
protótipos projetados e rigorosas inspeções de falhas incipientes do equipamento 
em serviço. A fotografia da primeira página deste capítulo mostra um elaborado 
equipamento de teste utilizado pela Boeing Aircraft Co. para testar mecanica¬ 
mente a estrutura de um protótipo em escala real ou uma aeronave da linha de 
produção, aplicando a ele forças dinâmicas e medindo seus efeitos. 

Pode ser difícil prever os tipos de carregamento que um conjunto suportará 
em serviço, especialmente se o carregamento estiver sob o controle do usuário 
final ou da Mãe Natureza. Por exemplo, que esforços deverão suportar a roda 
e a estrutura de uma bicicleta? Depende muito da idade, do peso e do grau de 
negligência do ciclista, do tipo de pista onde ela será usada, etc. O mesmo pro¬ 
blema da incerteza das solicitações existe em todos equipamentos de transporte, 
navios, aeronaves, automóveis, etc. Os fabricantes dessas máquinas dedicam-se 
a extensos programas de testes para medir as solicitações operacionais típicas. 
Veja as Figuras 3-16 e 6-7 para exemplos de dados sobre esse tipo de solicitação 
em serviço. 

Algumas orientações para a escolha de um coeficiente de segurança para 
projetos de máquinas podem ser definidas com base na qualidade e disponibi¬ 
lidade de dados adequados sobre as propriedades dos materiais, nas condições 
ambientais esperadas em comparação com aquelas nas quais os dados de teste do 
material foram obtidas, bem como na precisão dos modelos de solicitação e de 
tensão desenvolvidos para análises. A Tabela 1-3 mostra um conjunto de fatores 
para materiais dúcteis que podem ser escolhidos em cada uma das três categorias 
listadas com base no conhecimento ou julgamento do projetista sobre a qualidade 
das informações utilizadas. O coeficiente global de segurança é tomado como o 
maior dos três fatores escolhidos. Dadas as incertezas envolvidas, o coeficiente 
de segurança geralmente não deve ser assumido com precisão maior que a de 
uma casa decimal. 
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Tabela 1-3 Fatores utilizados para determinar um coeficiente de segurança para materiais dúcteis 


Informações Qualidade das informações Fator 


El 

Dados das propriedades dos materiais O material realmente utilizado foi testado 1,3 

disponíveis a partir de testes Dados representativos de testes do material estão disponíveis 2 

Dados razoavelmente representativos de testes do material estão disponíveis 3 

Dados insuficientemente representativos de testes do material estão disponíveis 5+ 

F2 

Condições ambientais nos quais será São idênticas às condições dos testes de materiais 1,3 

utilizado Essencialmente igual ao ambiente de um laboratório comum 2 

Ambiente moderadamente desafiador 3 

Ambiente extremamente desafiador 5+ 

£3 

Modelos analíticos para forças e tensões Os modelos foram testados em experimentos 1,3 

Os modelos representam precisamente o sistema 2 

Os modelos representam aproximadamente o sistema 3 

Os modelos são aproximações grosseiras 5+ 


N Mcm = MAX(Fl,F2,F3) (1.1a) 

A ductilidade ou fragilidade do material é também uma preocupação. Os 
materiais frágeis são projetados pelo limite de ruptura, de modo que falha signi¬ 
fica ruptura. Os materiais dúcteis sob carregamento estático são projetados pelo 
limite de escoamento, e espera-se que deem algum sinal visível de falha antes da 
ruptura, a menos que trincas indiquem a possibilidade de uma ruptura pela mecâ¬ 
nica da fratura (ver Seções 5.3 e 6.5). Por essas razões, o coeficiente de segurança 
para materiais frágeis é geralmente duas vezes o coeficiente que seria usado para 
materiais dúcteis na mesma situação: 

N fiúgil =2*MAX(Fl,F2,F3) (1.1*) 

Este método para determinar o coeficiente de segurança é apenas uma 
orientação para obter um ponto de partida e está obviamente sujeito ao jul¬ 
gamento do projetista ao selecionar os fatores em cada categoria. O proje¬ 
tista tem a responsabilidade final de garantir que o projeto seja seguro. Um 
coeficiente de segurança maior do que qualquer um apresentado na Tabela 
1-3 pode ser apropriado em algumas circunstâncias. 

Normas de projetos e de segurança 

Muitas associações de engenharia e agências governamentais desenvolveram 
normas para áreas específicas de projetos de engenharia. A maior parte delas são 
apenas recomendações, mas algumas têm força de lei. A ASME (American So- 
ciety of Mechanical Engineers - Sociedade Americana de Engenheiros Mecâni¬ 
cos) oferece orientações e recomendações para coeficientes de segurança a serem 
usados em aplicações específicas, como caldeiras de vapor e vasos sob pressão. 
As normas de construção são legislação na maioria dos estados e cidades dos 
EUA e normalmente tratam de estruturas de acesso do público ou de seus com¬ 
ponentes, como elevadores e escadas rolantes. Os coeficientes de segurança, às 
vezes, são especificados nessas normas, e poderão ser bem altos. (A norma para 
escadas rolantes em um estado chegou a exigir um coeficiente de segurança 14.) 
Observa-se, claramente, que sempre que a segurança humana estiver envolvida, 
altos valores de N serão justificáveis. Contudo, eles vêm com uma desvantagem 
de peso e custo, uma vez que as peças devem ser quase sempre mais pesadas para 
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* Antigo National Bureau of Standards 
( NBS) - Agência Nacional de Normas. 


atingir os altos valores de N. O engenheiro projetista deve sempre estar a par des¬ 
sas normas e padrões e recorrer a eles quando for necessário. 

A seguir, uma lista parcial de sociedades de engenharia e organizações go¬ 
vernamentais, industriais e internacionais que publicam padrões e normas de 
potencial interesse para a engenharia mecânica. Endereços e dados sobre suas 
publicações podem ser obtidos em qualquer biblioteca técnica ou na Internet. 

American Gear Manufacturers Association (AGMA) - Associação Ameri¬ 
cana de Fabricantes de Engrenagem http://www.agma.org/ 

American Institute of Steel Construction (AISC) - Instituto Americano da 
Construção em Aço http://www.aisc.org 

American Iron and Steel Institute (AISI) - Instituto Americano do Ferro e 
Aço http://www.steel.org / 

American National Standards Institute (ANSI) - Instituto Americano de 
Normas http://www.ansi.org/ 

American Society for Metals (ASM International) - Sociedade Americana 
de Metais http://www.asmintl.org/ 

American Society of Mechanical Engineers (ASME) - Sociedade America¬ 
na de Engenheiros Mecânicos http://www.asme.org/ 

American Society of Testing and Materials (ASTM) - Sociedade America¬ 
na de Testes e Materiais http://www.astm.org/ 

American Welding Society (AWS) - Sociedade Americana de Solda 
http://www.aws.org/ 

Anti-Friction Bearing Manufacturers Association (AFBMA) - Associação 
dos Fabricantes de Mancais de Rolamento 

International Standards Organization (ISO) - Organização Internacional de 
Normas http://www.iso.ch/iso/en 

National Institute of Standards and Technology (NIST)* - Instituto Nacio¬ 
nal de Normas e Tecnologia http://www.nist.gov/ 

Society of Automotive Engineers (S AE) - Sociedade dos Engenheiros Au¬ 
tomotivos http://www.sae.org/ 

Society of Plastics Engineers (SPE) - Sociedade dos Engenheiros Plásticos 
http://www.4spe.org/ 

Underwriters Laboratories (UL) - Laboratórios de Seguros 
http://www.ul.com/ 

1.8 CONSIDERAÇÕES ESTATÍSTICAS 

Nada é absoluto em engenharia, assim como em qualquer outra área. A resistên¬ 
cia dos materiais variarão de amostra para amostra. O tamanho real de diferentes 
exemplos da “mesma” peça produzida em quantidade varia devido às tolerâncias 
de fabricação. Como resultado, devemos levar em conta as distribuições esta¬ 
tísticas dessas propriedades nos nossos cálculos. Os dados publicados sobre a 
resistência de materiais podem ser declarados como valores mínimos ou como 
valores médios dos testes feitos com muitas amostras. Se for um valor médio, 
haverá uma chance de 50% de que a amostra escolhida do material ao acaso 
seja mais fraca ou mais forte do que o valor médio publicado. Para nos garantir 
contra falhas, podemos reduzir o valor da resistência do material que usaremos 
em nossos cálculos a um nível que inclui uma porcentagem maior da população. 
Para isso, é necessário alguma compreensão sobre fenômenos estatísticos e seus 
cálculos. Todos os engenheiros devem ter esta compreensão e devem incluir uma 
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disciplina de estatística em seus currículos. Discutiremos brevemente alguns dos 
aspectos fundamentais da estatística no Capítulo 2. 


1.9 UNIDADES* 


Vários sistemas de unidades diferentes são utilizados em engenharia. Os sistemas 
mais comuns nos EUA são: o sistema americano pé-libra-segundo (fps ), o sis¬ 
tema americano polegada-libra-segundo (ips ) e o Sistema Internacional (SI). 
O sistema métrico de centímetro, grama, segundo (cgs) é utilizado com mais 
frequência nos EUA, especialmente em empresas internacionais, como as monta¬ 
doras de automóveis. Todos os sistemas foram criados a partir da escolha de três 
das quantidades da expressão geral da segunda lei de Newton, 


F = 



(1.2 a) 


onde F é força, m é massa, L é comprimento e t é tempo. As unidades para qual¬ 
quer uma dessas três variáveis podem ser escolhidas e a outra é, então, derivada 
nos termos das unidades escolhidas. As três unidades escolhidas são chamadas de 
unidades básicas e a remanescente é uma unidade derivada. 

A maior parte da confusão que envolve a conversão de valores entre qualquer 
um dos sistemas dos EUA e o sistema SI deve-se ao fato de o sistema SI utilizar 
um grupo diferente de unidades básicas dos sistemas norte-americanos. Os dois 
sistemas dos EUA elegem força, comprimento e tempo como unidades básicas. 
Massa é, portanto, uma unidade derivada nesses sistemas, que são denominados 
sistemas gravitacionais, porque o valor da massa depende da constante gravi- 
tacional local. O sistema SI elege massa, comprimento e tempo como unidades 
básicas, e a força é uma unidade derivada. O SI é, então, denominado sistema 
absoluto, uma vez que a massa é uma unidade básica cujo valor não depende da 
gravidade local. 

O sistema americano pé-libra-segundo (fps) exige que todos os comprimen¬ 
tos sejam medidos em pés (ft), as forças em libras (lb) e o tempo em segundos 
(sec) § . A massa é, assim, derivada da lei de Newton como 



(1.2 b) 


e suas unidades são libras segundos ao quadrado por pé (lb secVft) = slugs. 

O sistema americano polegada-libra-segundo (ips) exige que todos os 
comprimentos sejam medidos em polegadas (in), as forças em libras (lb) e o 
tempo em segundos (sec). A massa ainda é derivada da lei de Newton, Equação 
1.2 b, mas as unidades agora são 

libras segundos ao quadrado por polegada (lb sec 2 /in) = blobs' 


Essa unidade de massa não é slugsl Ela vale doze slugs ou um “blob ”! 

O peso é definido como a força exercida pela gravidade sobre um objeto. 
Provavelmente, o erro de unidade mais comum dos estudantes é confundir estes 
dois sistemas de unidades (fps e ips) ao converter unidades de peso (que são 
forças em libras) em unidades de massa. Observe que a constante da aceleração 
gravitacional (g ou g c ) na terra ao nível do mar é de aproximadamente 32,17 pés 
por segundo ao quadrado, o que equivale a 386 polegadas por segundo ao qua¬ 
drado. A relação entre massa e peso é 


massa = peso / aceleração gravitacional 


W 

m = — 

8c 


* Extraído de Norton, Design of Machinery, 
3.ed, 2004, McGraw-Hill, New York, com 
autorização da editora. 

§ 

N. de R. T.: A abreviação de segundos no 
Brasil e no Sistema Internacional de Unida¬ 
des é s, não sec. 

+ É uma pena que a unidade de massa no 
sistema ips nunca tenha recebido oficial¬ 
mente uma denominação, como o termo 
slug é usado para massa no sistema fps. O 
autor sugere em negrito (com um tom de 
leve ironia) que esta unidade de massa no 
sistema ips seja denominado blob (bl) para 
distingui-lo mais claramente de slug (si) e 
para ajudar o estudante a evitar um dos 
erros comuns descritos abaixo. 

Doze slugs = um blob. Blob não soa pior 
que slug, é fácil de memorizar, implica mas¬ 
sa e tem uma abreviação conveniente (bl) 
que é um anagrama da abreviação de libra 
(lb). Além disso, se você já viu uma lesma 
(slug) de jardim, você sabe que se parece 
exatamente com uma "pequena gota" 
(blob). 
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* Uma sonda espacial de 125 milhões de 
dólares foi perdida porque a NASA não con¬ 
verteu os dados que tinham sido fornecidos 
em unidades ips, pela contratada Lockheed 
Aerospace, nas unidades métricas usadas 
nos programas de computadores da NASA 
que controlavam a espaçonave. Ela deveria 
viajar em órbita ao redor do planeta Mar¬ 
te, mas, em vez disso, ela se incendiou na 
atmosfera marciana ou se chocou contra o 
planeta devido ao erro de unidades. Fonte: 
The Boston dobe, October 7, 7999, p. 7. 

§ 

N. de R T: No Brasil, utiliza-se também a 
unidade quilograma força, kgf. Talvez ajude 
o estudante saber que a Equação 1 Au, da 
segunda lei de Newton, é escrita das se¬ 
guintes maneiras, utilizando-se diferentes 
unidades para força, massa e comprimento: 
1 N = (1 kg)(1 m/s 2 ), 1 kgf = (1 kg)(9,81 
m/s 2 ), 1 lb = (1 lbj(32,17 ft/s 2 ), 1 lb = (1 
lb m )(386 in/s 2 ), 1 lb = (1 s/ug)(1 ft/s 2 ), 1 lb 
= (1 Wob)(1 in/s 2 ). E lb sempre se refere à 
força, isto é, lb = lb f . 

Uma valiosa fonte de informações sobre 
o uso correto de unidades SI encontra-se 
no site do NIST no endereço http://phvsics. 
nist.gov/cuu/Units/units.html . Outra ótima 
fonte sobre o uso do sistema métrico no 
projeto de máquinas é o informativo "Me- 
tric Is Simple", publicado e distribuído pela 
Bossard International Inc., 235 Heritage 
Avenue, Portsmouth, NH 03801, http:// 
www.bossard.com/ 


Deveria ser óbvio que se você medir todos os seus comprimentos em pole¬ 
gadas e então usar g = g c = 32,17 pés/sec' para computar a massa, você terá um 
erro de fator de 12 em seus resultados. Este é um erro grave, grande o bastante 
para derrubar um avião projetado por você. Pior é o estudante que negligencia 
completamente a conversão do peso em massa. Os resultados deste cálculo terão 
um erro de 32 ou 386, o que é o bastante para afundar o navio!* 

O valor da massa é necessário na equação da segunda lei de Newton para 
determinar as forças decorrentes das acelerações: 

F = ma (1.4a) 


As unidades de massa nesta equação são g, kg, slugs ou blobs, dependendo do 
sistema de unidades utilizado. Deste modo, em qualquer sistema inglês, o peso W 
(lb f ) tem que ser dividido pela aceleração devido à gravidade g c , como indicado na 
Equação 1.3, para obter a quantidade de massa apropriada para a Equação 1.4a. 5 

Somado à confusão, ainda, está o uso comum da unidade de libras massa 
(lb m ). Esta unidade, geralmente usada na dinâmica de líquidos e na termodinâ¬ 
mica, aparece no uso de uma forma um pouco diferente da equação de Newton: 


F 


ma 


Sc 


(1-4 b) 


onde m = massa em lb m , a = aceleração e g c = constante gravitacional. Na Terra, 
o valor da massa de um objeto medido em libras massa (lb m ) é numericamente 
igual a seu peso em libras força (lb f ). Entretanto, o estudante deve lembrar de 
dividir o valor de m em lb m por g c quando usar esta forma da equação de Newton. 
Assim, a lb m será dividida seja por 32,17 ou por 386 quando se calcular a força 
dinâmica. O resultado será o mesmo de quando a massa for expressa em slugs ou 
blobs na forma da equação F = ma. Lembre-se de que, nos números arredonda¬ 
dos a nível do mar na terra. 


o peso de 1 lb m = 1 lb f o peso de 1 slug = 32,17 lb f o peso de 1 blob = 386 lb f 

O sistema SI requer que os comprimentos sejam medidos em metros (m), 
as massas em quilogramas (kg) e o tempo em segundos (s). Referimo-nos às 
vezes a isto como sistema mks. A força é derivada da lei de Newton e as uni¬ 
dades são: 

kg m/s 2 = newtons 

No sistema SI, há nomes diferentes para massa e força, o que ajuda a aliviar a 
confusão. 1 Ao converter os sistemas SI ao sistema americano, esteja alerta para o 
fato de que a massa se converte de quilogramas (kg) para slugs (sl) ou blobs (bl), 
e a força é convertida de newtons (N) para libras (lb). A constante gravitacional 
(gj no sistema SI é aproximadamente 9,81 m/sec 2 . 

O sistema cgs requer que os comprimentos sejam medidos em centímetros 
(cm), a massa em gramas (g) e o tempo em segundos (s). A força é medida em 
dinas. O sistema SI é preferível ao sistema cgs. 

Os sistemas de unidades utilizados neste livro são o sistema americano ips e 
o sistema SI. Muitos projetos de máquinas nos Estados Unidos ainda são feitos 
no sistema ips, embora o sistema SI venha se tornando cada vez mais comum . A 
Tabela 1-4 mostra algumas das variáveis utilizadas neste texto e suas unidades. 
A Tabela 1 -5 mostra vários fatores de conversão entre as unidades comumente 
utilizadas. O estudante deve sempre verificar as unidades em qualquer equação 
escrita para resolver um problema, tanto em seus estudos como na prática pro¬ 
fissional. Se estiver bem escrita, uma equação deverá ter as mesmas unidades 
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Tabela 1-4 Variáveis e unidades 

Unidades Básicas em Negrito - Abreviações entre ( ) 

Variável 

Símbolo 

Unidade ips 

Unidade fps 

Unidade Sl 

Força 

F 

libras (lb) 

libras (lb) 

newtons (N) 

Comprimento 

1 

polegadas (in) 

pés (ft) 

metros (m) 

Tempo 

t 

segundos (s) 

segundos (s) 

segundos (s) 

Massa 

m 

lb-s 2 /in (bl) 

lb-s 2 /ft (sl) 

quilogramas (kg) 

Peso 

w 

libras (lb) 

libras (lb) 

newtons (N) 

Pressão 

p 

psi 

psf 

N/m 2 = Pa 

Velocidade 

V 

in/s 

ft/s 

m/s 

Aceleração 

a 

in/s 2 

ft/s 2 

m/s 2 

Tensão 

O, T 

psi 

psf 

N/m 2 = Pa 

Ângulo 

e 

graus (deg) 

graus (deg) 

graus (deg) 

Velocidade angular 

CO 

radianos/s 

radianos/s 

radianos/s 

Aceleração angular 

a 

radianos/s 2 

radianos/s 2 

radianos/s 2 

Torque 

T 

lb-in 

lb-ft 

N-m 

Momento de inércia da massa 

1 

lb-in-s 2 

lb-ft-s 2 

kg-m 2 

Momento de inércia da área 

1 

in 4 

ft 4 

m 4 

Energia 

E 

in-lb 

ft-lb 

joules = N-m 

Força/potência 

P 

in-lb/s 

ft-lb/s 

N-m/s = watt 

Volume 

V 

in 3 

ft 3 

m 3 

Peso específico 

V 

lb/in 3 

lb/ft 3 

N/m 3 

Densidade da massa 

p 

bl/in 3 

sl/ft 3 

kg/m 3 


dos dois lados do sinal de igual. Se não estiver, então você poderá estar absolu¬ 
tamente certo de que estará incorreta. Infelizmente, a uniformidade de unidades 
em qualquer equação não garante que ela esteja correta, posto que muitos outros 
erros são possíveis. Sempre confira duplamente seus resultados. Você poderá sal¬ 
var uma vida. 


EXEMPLO 1-1 


Conversão de unidades 


Problema O peso de um automóvel é conhecido em lb r Converta-o em 
unidades de massa nos sistemas SI, cgs,fps e ips. Também 
converta-o em lb m . 

Dado O peso = 4500 lb P 

Hipóteses O automóvel está em terra firme no nível do mar. 

Solução 

1 A Equação 1.4a é válida para os primeiros quatro sistemas mencionados. 
Para o sistema fps: 


W 4 500 lb f 
g 32,17 ft/sec 2 


139,9 


lbr - sec“ 


139,9 slugs 


ft 


(a) 











24 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Tabela 1-5 Fatores de conversão das unidades selecionadas 

Estes fatores de conversão (e outros) são construídos nos arquivos UNITMAST e STUDENT 


multiplicar 

por 

isto 

para obter 

isto 


multiplicar 

por 

isto 

para obter 

isto 

aceleração 






momento de inércia da massa 



in/s 2 

X 

0,0254 

= 

m/s 2 


lb-in-s 2 

X 

0,1138 

= 

N-m-s 2 

ft/s 2 

X 

12 

= 

in/s 2 


momentos e energia 




ângulos 






in-lb 

X 

0,1138 

= 

N-m 

radianos 

X 

57,2958 

= 

graus 


ft-lb 

X 

12 

= 

in-lb 

área 






N-m 

X 

8,7873 

= 

in-lb 

in 2 

X 

645,16 

= 

mm 2 


N-m 

X 

0,7323 

= 

ft-lb 

ft 2 

X 

144 

= 

in 2 


potência 





momento de inércia da área 




hp 

X 

550 

= 

ft-lb/s 

in 4 

X 

416231 

= 

mm 4 


hp 

X 

33000 

= 

ft-lb/min 

in 4 

X 

4.162E-07 

= 

m 4 


hp 

X 

6600 

= 

in-lb/s 

m 4 

X 

I.Of+12 

= 

mm 4 


hp 

X 

745,7 

= 

watts 

m 4 

X 

1,0£+08 

= 

cm 4 


N-m/s 

X 

8,7873 

= 

in-lb/s 

ft 4 

X 

20736 

= 

in 4 


pressão e tensão 





densidade 






psi 

X 

6894,8 

= 

Pa 

lb/in 3 

X 

27,6805 

= 

g/cc 


psi 

X 

6.895E-3 

= 

MPa 

lb/in 3 

X 

1728 

= 

lb/ft 3 


psi 

X 

144 

= 

psf 

g/cc 

X 

0,001 

= 

g/mm 3 


kpsi 

X 

1000 

= 

psi 

kg/m 3 

X 

1.0E-06 

= 

g/mm 3 


N/m 2 

X 

1 

= 

Pa 

força 






N/mm 2 

X 

1 

= 

MPa 

lb 

X 

4,448 

= 

N 


taxa de recuo 





N 

X 

1,0E+05 

= 

dina 


lb/in 

X 

175,126 

= 

N/m 

tonelada 






lb/ft 

X 

0,08333 

= 

lb/in 

(curta) 

X 

2000 

= 

lb 


intensidade da tensão 




comprimento 






AAPa-m 0,5 

X 

0,909 

= 

ksi-in 0,5 

in 

X 

25,4 

= 

mm 


velocidade 





ft 

X 

12 

= 

in 


in/s 

X 

0,0254 

= 

m/s 

massa 






ft/s 

X 

12 

= 

in/s 

blob 

X 

386 

= 

lb 


rad/s 

X 

9,5493 

= 

rpm 

slug 

X 

32,17 

= 

lb 


volume 





blob 

X 

12 

= 

slug 


in 3 

X 

16387,2 

= 

mm 3 

kg 

X 

2,205 

= 

lb 


ft 3 

X 

1728 

= 

in 3 

kg 

X 

9,8083 

= 

N 


cm 3 

X 

0,061023 

= 

in 3 

kg 

X 

1000 

= 

g 


m 3 

X 

1,0£+9 

= 

mm 3 


Para o sistema ips: 


W _ 4 500 lb f 
g 386 in/sec 2 


11,66 


lbf - sec 2 


(b) 


m 


= 11,66 blobs 
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Para o sistema SI: 


4 448 N 

W = 4 500 lb ——— = 20 016 N 
lb 


W 

m = — 
g 


20 016 N 
9,81 m/sec 2 


= 2040 


N - sec 2 
m 


= 2 040 kg 


Para o sistema cgs: 


(c) 


W = 4 500 lb 


4,448E5 dinas 
lb 


= 2,002 E9 dinas 


W 2,002£9 dinas dinas-sec 2 

m = — =-7-=- = 2,04E6 - 

g 981 cm/sec cm 


2,04E6 g 


2 Para a massa expressa em lb m , Equação 1.4 b deve ser usada. 


m = W ^ = 4 500 lb 

g 


386 in/sec 
386 in/sec 2 


= 4 500 lb n 


(d) 


(e) 


Observe que lb m é numericamente igual a lb f e que, portanto, não pode ser 
usada como uma unidade de massa a menos que você esteja usando a forma 
da lei de Newton expressa como a Equação 1.4è. 


1.10 RESUMO 

Projetar pode ser divertido e frustrante ao mesmo tempo. Os problemas de projeto 
são muito desestruturados; por isso, uma grande parte da tarefa é criar estrutura 
suficiente para torná-lo solucionável. Isto naturalmente leva a múltiplas soluções. 
Os estudantes acostumados a buscar uma resposta igual à resposta do “final do 
livro” podem achar este exercício frustrante. Não existe “uma resposta correta” 
para o problema de projeto, apenas respostas que são, de forma discutível, me¬ 
lhores ou piores que outras. O mercado tem muitos exemplos deste fenômeno. 
Quantos modelos e formas diferentes de novos automóveis estão disponíveis? 
Todos eles não realizam mais ou menos a mesma tarefa? Mas você provavel¬ 
mente tem sua própria opinião sobre quais deles realizam melhor a tarefa que os 
outros. Além disso, a definição de tarefa não é exatamente a mesma para todos 
os exemplos. Um automóvel com tração nas quatro rodas é projetado para uma 
definição de problema um pouco diferente de um carro esportivo de dois lugares 
(embora alguns veículos incorporem os dois aspectos). 

Um recado para o projetista iniciante é que ele seja receptivo aos problemas 
de projeto apresentados. Não aborde os problemas com uma atitude de tentar 
encontrar “a resposta correta”, já que ela não existe. Ao contrário, seja audacio¬ 
so! Tente algo radical. Depois faça testes com análise. Quando descobrir que 
o que fez não funcionou, não fique desapontado; em vez disso, compreenda 
que você aprendeu alguma coisa sobre o problema. Resultados negativos ainda 
são resultados! Aprendemos com nossos erros e podemos projetar uma solução 
melhor na próxima vez. E por isso que a iteração é tão crucial para o sucesso 
do projeto. 
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O computador é um instrumento necessário para a solução dos proble¬ 
mas da engenharia moderna. As soluções podem vir mais rapidamente e com 
maior precisão utilizando-se apropriadamente o programa de computador 
(CAE). Contudo, os resultados serão apenas tão bons quanto a qualidade dos 
modelos de engenharia e os dados usados. O engenheiro não deverá confiar 
nas soluções dos computadores sem também desenvolver e aplicar uma com¬ 
preensão total dos fundamentos nos quais o modelo e as ferramentas de CAE 
estão baseados. 


Equações importantes utilizadas neste capítulo 

Ver as seções referidas para informações sobre o uso correto destas equações. 

Massa (Seção 1.9): 


Força Dinâmica - para uso com unidades de massa padrões (kg, slugs, blobs) 
(Seção 1.9): 

F=ma (1.4a) 


Força Dinâmica - para uso com massa em lb m = lb f (Seção 1.9): 


F = 


(1-4 b) 
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Pesquisa de padrões técnicos em mais de 500 mil documentos disponível para 
download gratuito. 

http://www.thomasnet.com 
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Tabela P1-0 

Matriz do problema/tópico 

1.4 Modelo de engenharia 
1-1, 1-2,1-3 
1.9 Unidades 
1-4, 1-5, 1-6, 1-7, 1-8 
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1.14 PROBLEMAS 


*As respostas destes problemas encontram- 
-se no Apêndice D. 


1-1 Geralmente se diz “Construa a melhor ratoeira, e as portas se abrirão para 
você”. Estude este problema, faça uma descrição do objetivo e desenvolva um 
conjunto de pelo menos 12 especificações de tarefas que você aplicaria para 
sua solução. Sugira, então, três conceitos possíveis para atingir o objetivo. Faça 
croquis descritivos à mão livre dos conceitos. 

1-2 É necessário que se projete uma máquina de boliche para permitir que jovens 
tetraplégicos, que só conseguem mover uma alavanca de comando, pratiquem 
o esporte em uma pista convencional de boliche. Estude os fatores envolvidos, 
faça uma descrição do objetivo e desenvolva um conjunto de pelo menos 
12 especificações de tarefa que restrinjam este problema. Sugira, então, três 
conceitos possíveis para atingir o objetivo. Faça croquis descritivos à mão livre 
dos conceitos. 

1-3 Um tetraplégico precisa de um virador de páginas automatizado para permitir 
que ele leia livros sem ajuda. Estude os fatores envolvidos, faça uma descrição 
do objetivo e desenvolva um conjunto de pelo menos 12 especificações de 
tarefa que restrinjam este problema. Sugira, então, três conceitos possíveis para 
atingir o objetivo. Faça croquis descritivos à mão livre dos conceitos. 

*1-4 Converta uma massa de 1000 lb m em (a) lb f , (b) slugs, (c) blobs, (d) kg. 

*1-5 Uma massa de 250 lb m é acelerada a 40 in/sec 2 . Encontre a força em lb 
necessária para esta aceleração. 

*1-6 Expresse uma massa de 100 kg em unidades de slugs, blobs e lb m . Quanto pesa 
essa massa em lb f e em N? 

1-7 Prepare um programa interativo de computador (usando, por exemplo, Excel, 
Mathcad, MATLAB ou TK Solver) capaz de calcular as propriedades das 
seções transversais das formas mostradas no verso da capa. Faça o programa 
apresentar o resultado em unidades dos sistemas ips e SI e converta os 
resultados entre esses sistemas. 

1-8 Prepare um programa interativo de computador (usando, por exemplo, Excel, 
Mathcad, MATLAB ou TK Solver) capaz de calcular as propriedades de massa 
dos sólidos mostrados no verso da capa. Monte o programa de forma que 
ele lide os sistemas de unidades ips e SI e converta os resultados entre esses 
sistemas. 

1-9 Converta o programa escrito para o problema 1-7 para ter e usar um conjunto 
de funções ou sub-rotinas que podem ser chamados a partir de qualquer 
programa naquela linguagem para resolver as propriedades das seções 
transversais das formas mostradas no verso da capa. 

1-10 Converta o programa escrito para o problema 1-8 para ter e usar um conjunto 
de funções ou sub-rotinas que podem ser chamados a partir de qualquer 
programa naquela linguagem para resolver as propriedades de massa para os 
sólidos mostrados na primeira página deste livro. 
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Não existe assunto tão antigo que não se possa 
dizer algo novo sobre ele. 

Dostoiévsky 


2.0 INTRODUÇÃO 

O que quer que se projete, tem que ser feito de algum material e deve ser possí¬ 
vel fabricá-lo. Uma sólida compreensão das propriedades, dos tratamentos e dos 
processos de fabricação dos materiais é essencial para se realizar bons projetos 
de máquinas. Presume-se que o leitor já tenha cursado uma disciplina em ciência 
dos materiais. Este capítulo apresenta uma rápida revisão de alguns conceitos 
metalúrgicos básicos e um breve resumo das propriedades dos materiais utili¬ 
zados na engenharia para servir de suporte para o conteúdo que o seguirá. Este 
capítulo não tem a intenção de substituir um livro sobre ciência dos materiais, 
sendo o leitor incentivado a consultar referências, como as listadas na bibliogra¬ 
fia deste capítulo, para informações mais detalhadas. Os capítulos posteriores 
deste livro explorarão mais detalhadamente algumas das formas comuns de falha 
dos materiais. 

A Tabela 2-0 mostra as variáveis utilizadas neste capítulo e indica as equa¬ 
ções, figuras ou seções nas quais são utilizadas. Ao final do capítulo, uma seção 
de resumo agrupa as equações importantes deste capítulo para facilitar a consulta 
e identifica a seção em que foram discutidas. 

2.1 DEFINIÇÕES DE PROPRIEDADES DOS MATERIAIS 

As propriedades mecânicas de um material são geralmente determinadas por 
meio de testes destrutivos de amostras sob condições de carregamento controla¬ 
das. As cargas do teste não reproduzem com precisão as solicitações em serviço 
real que as peças da máquina são submetidas, exceto em determinados casos 
especiais. Também não há garantia de que o material que você adquire para sua 
peça exibirá as mesmas propriedades de resistência que as amostras de mate¬ 
riais semelhantes previamente testadas. Haverá alguma variação estatística na 
resistência de qualquer amostra específica em comparação com as propriedades 
médias testadas daquele material. Por esta razão, muitos dos dados de resistência 
publicados são considerados como valores mínimos. E com esta consciência que 
você deve ver todos os dados de propriedades de materiais publicados, pois é 
responsabilidade do engenheiro garantir a segurança de seu projeto. 
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Tabela 2-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

A 

área 

in 2 

m 2 

Seção 2.1 

K 

área inicial do corpo de prova 

in 2 

m 2 

Equação 2.1a 

E 

módulo de elasticidade 

psi 

Pa 

Equação 2.2 

el 

limite elástico 

psi 

Pa 

Figura 2-2 

f 

ponto de ruptura 

nenhuma 

nenhuma 

Figura 2-2 

G 

módulo elasticidade transversal 

psi 

Pa 

Equação 2.4 

HB 

dureza de Brinell 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 2.10 

HRB 

dureza de Rockwell B 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 2.4 

HRC 

dureza de Rockwell C 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 2.4 

HV 

dureza de Vickers 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 2.4 

J 

momento de inércia de área 

in 4 

m 

Equação 2.5 

K 

fator de intensidade de tensão 

kpsi-in 0 ’ 5 

MPa-m 0 ' 5 

Seção 2.1 

K c 

tenacidade à fratura 

kpsi-in 0 ’ 5 

MPa-m 0 ' 5 

Seção 2.1 

lo 

comprimento de medida do corpo de prova 

in 

m 

Equação 2.3 

N 

número de ciclos 

nenhuma 

nenhuma 

Figura 2-10 

P 

força 

lb 

N 

Seção 2.1 

Pl 

limite de proporcionalidade 

psi 

Pa 

Figura 2-2 

r 

raio 

in 

m 

Equação 2.5 a 

S d 

desvio-padrão 

qualquer uma 

qualquer uma 

Equação 2.9 

S„ 

limite 

psi 

Pa 

Figura 2-10 

S d 

resistência no limite elástico 

psi 

Pa 

Equação 2.7 

Sf 

resistência à fadiga 

psi 

Pa 

Figura 2-10 

s„ 

limite de ruptura no cisalhamento puro 

psi 

Pa 

Equação 2.5 

S„, 

limite de ruptura na tração 

psi 

Pa 

Figura 2-2 

S, 

limite de escoamento na tração 

psi 

Pa 

Figura 2-2 

Sy, 

limite de escoamento no cisalhamento puro 

psi 

Pa 

Equação 2.5c 

T 

torque 

lb-in 

N-m 

Seção 2.1 

u R 

resiliência 

psi 

Pa 

Equação 2.7 

U T 

tenacidade 

psi 

Pa 

Equação 2.8 

y 

ponto de escoamento 

nenhuma 

nenhuma 

Figura 2-2 

£ 

deformação específica 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 2.1 b 

a 

tensão de tração 

psi 

Pa 

Seção 2.1 

T 

tensão de cisalhamento 

psi 

Pa 

Equação 2.3 

0 

ângulo de rotação 

rad 

rad 

Equação 2.3 

h 

média 

qualquer uma 

qualquer uma 

Equação 2.9 b 

V 

coeficiente de Poisson 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 2.4 


Os melhores dados de propriedades do material são obtidos a partir de ensaios 
destrutivos ou não destrutivos sob carregamentos de serviço reais em protótipos 
reais de seu projeto, feitos de materiais reais por processos reais de manufatura. 
Isso normalmente se faz somente quando os riscos econômicos e de segurança são 
altos. Os fabricantes de aviões, automóveis, motocicletas, carros de neve, equipa¬ 
mentos para fazenda e de outros produtos regularmente instrumentam e testam o 
conjunto acabado sob condições de serviço reais ou simuladas. 

Na ausência de tais testes específicos, o engenheiro deve adaptar e aplicar 
dados de propriedades dos materiais publicados de testes padronizados para a 
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situação específica. A Sociedade Americana de Testes e Materiais (ASTM) defi¬ 
ne normas para testar amostras e procedimentos de testes para uma variedade de 
medidas de propriedades dos materiais.* O teste mais comumente utilizado é o 
ensaio de tração. 


Ensaio de tração 

Um corpo de prova típico para o ensaio de tração é apresentado na Figura 2-1. 
Este corpo de prova é feito do material a ser testado em um dos vários diâme¬ 
tros padrões d a e comprimentos de medida l D . O comprimento de medida é um 
comprimento arbitrário definido por duas marcas ao longo da região de diâmetro 
pequeno da amostra de modo que seu aumento possa ser medido durante o teste. 
As extremidades com diâmetros maiores do corpo de prova são rosqueadas para 
inserção em uma máquina de ensaio de tração capaz de aplicar forças controladas 
ou deslocamentos controlados nas extremidades do corpo de prova, e a região do 
comprimento de medida recebe um polimento espelhado para eliminar concen¬ 
trações de tensão devido a defeitos de superfície. O corpo de prova é estendido 
lentamente em tração até romper-se, enquanto a força e a distância entre as mar¬ 
cas do comprimento de medida (ou, alternativamente, a deformação específica) 
são continuamente monitorados. O resultado é o diagrama de tensão-deformação 
do comportamento do material sob tração, como mostra a Figura 2-2 a, que repre¬ 
senta o diagrama para um aço de baixo carbono ou aço doce. 

Tensão e deformação Observe que os parâmetros medidos são força e desloca¬ 
mento, mas os representados no diagrama são tensão e deformação específica. A 
tensão (o) é definida como força por unidade de área, e para o corpo de prova 
sob tração é calculada por 



onde Pé a força aplicada em um determinado instante e A a é a área inicial da 
seção transversal do corpo de prova. Assume-se que a tensão seja distribuída uni¬ 
formemente na seção transversal. As unidades de tensão são psi ou Pa. 

Deformação específica, ou simplesmente deformação, é a mudança de com¬ 
primento por unidade de comprimento e é calculada por 


onde l 0 é o comprimento de medida inicial e / é o comprimento de medida sob 
a ação da força P. A deformação específica é adimensional, sendo comprimento 
dividido por comprimento. 

Módulo de elasticidade Esse diagrama tensão-deformação de tração nos for¬ 
nece vários parâmetros úteis do material. O ponto pl na Figura 2-2 a é o limite 
de proporcionalidade abaixo do qual a tensão é proporcional à deformação, 
conforme expressa a lei de Hooke: 

E = - (2.2) 

e 


onde E define a inclinação da curva tensão-deformação até o limite de propor¬ 
cionalidade e é chamada de módulo de Young ou módulo de elasticidade do 
material. E é uma medida da rigidez do material em sua região elástica e tem as 
mesmas unidades da tensão. A maioria dos metais exibe esse comportamento 
linear e também tem módulos de elasticidade que variam muito pouco com tra¬ 
tamentos térmicos ou com a adição de elementos de liga. Por exemplo, o aço de 



FIGURA 2-1 

Corpo de prova para ensaio de 
tração. 


* ASTM, 1994 Annuat Book of ASTM Stan- 
dards, Vol. 03.01, Am. Soc. for Testing and 
Materials, Philadelphia, PA. 
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Diagramas tensão-real de formação e tensão de engenharia de formação: (a) aço de baixo carbono; ( b ) aço de alto carbono 
temperado. 


mais alta resistência tem o mesmo E que o aço de mais baixa resistência de cerca 
de 30 Mpsi (207 GPa). Para a maior parte dos materiais dúcteis (definidos a seguir), 
o módulo de elasticidade em compressão é o mesmo que em tensão. O mesmo não 
ocorre com os ferros fundidos e outros materiais frágeis (definidos a seguir), ou 
com o magnésio. 

Limite elástico O ponto marcado el na Figura 2-2 a é o limite elástico, ou o 
ponto além do qual o material adquirirá uma forma permanente ou deformação 
plástica. O limite elástico marca o limiar entre as regiões de comportamento 
elástico e comportamento plástico do material. Os pontos el e pl normalmente 
são tão próximos que eles quase sempre são considerados o mesmo. 

Resistência ao escoamento No ponto y, pouco acima do limite elástico, o mate¬ 
rial começa a ceder mais facilmente à tensão aplicada e sua taxa de deformação 
aumenta (observe a inclinação mais baixa). Isso se denomina ponto de escoa¬ 
mento, e o valor da tensão nesse ponto define a resistência ao escoamento ou a 
tensão limite de escoamento S do material. 

Materiais muito dúcteis, como o aço de baixo carbono, às vezes apresentam 
uma queda aparente na tensão logo adiante do ponto de escoamento, conforme 
mostra a Figura 2-2a. Muitos materiais menos dúcteis, como o alumínio e aços de 
médio e alto carbono, não exibem esta queda aparente na tensão e se parecem mais 
com a Figura 2-2 b. A resistência ao escoamento de um material que não exibe 
um ponto claro de escoamento tem que ser definida com uma linha deslocada, 
desenhada paralelamente à curva elástica e deslocada de uma pequena porcen¬ 
tagem ao longo do eixo de deformação. Um deslocamento de 0,2% de deforma¬ 
ção permanente é mais frequentemente utilizado. A resistência ao escoamento 
é, então, tomada como intersecção do diagrama tensão-deformação com a linha 
deslocada, como mostra a Figura 2-2 b. 

Resistência à tração ou tensão limite de ruptura A tensão no corpo de prova 
continua a aumentar de forma não linear até um pico, ou o valor da resistência 
à tração, também chamado de tensão limite resistência ou tensão limite de 
ruptura na tração, S ut , no ponto u. Este valor é considerado a maior tensão da 
tração que o material pode suportar antes da ruptura. Contudo, no diagrama de 
aço dúctil mostrado, a tensão parece diminuir para um valor menor no ponto de 
ruptura/. A aparente queda na tensão antes do ponto de ruptura (de u a/na Figura 
2-2a) é casada pelo estrangulamento ou redução localizada na área do corpo de 
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prova dúctil. A redução da área da seção transversal é não uniforme ao longo do 
comprimento do corpo de prova, conforme se observa na Figura 2-3. 

Como a tensão é calculada utilizando-se a área inicial A a na Equação 2. la, o 
valor real da tensão na verdade aumenta após o ponto u. É difícil monitorar com 
precisão a mudança dinâmica na área da seção transversal durante o ensaio, de 
modo que esses erros são aceitos. As resistências de materiais diferentes podem, 
todavia, ser comparadas com base nisso. Quando utilizamos a área A o não cor¬ 
rigida, temos o que se chama diagrama tensão de engenharia-deformação, 
segundo mostra a Figura 2-2. 

A tensão na ruptura é, na verdade, maior do que a apresentada. A Figura 
2-2 também mostra o diagrama tensão real-deformação que resultaria caso as 
mudanças da área fossem levadas em conta. Os dados de tensão de engenharia- 
-deformação da Figura 2-2 são normalmente utilizados na prática. Os valores de 
resistência mais comumente utilizados para a solicitação estática são a resistên¬ 
cia ao escoamento S e a resistência à tração S ut . A rigidez do material é definida 
pelo módulo de elasticidade E. 

Ao se comparar as propriedades dos diferentes materiais, é bastante útil expres¬ 
sar essas propriedades normalizadas com relação à densidade do material. Uma vez 
que quase sempre se almeja peso leve no projeto, buscamos o material mais leve que 
tenha resistência e rigidez suficientes para suportar as cargas aplicadas. A resistên¬ 
cia específica de um material é definida como a resistência dividida pela densidade. 
A menos que se especifique de outra forma, presume-se que resistência, neste caso, 
signifique o limite de resistência à tração, embora qualquer critério de resistência 
possa ser normalizado deste modo. A razão resistência/peso (SWR) é uma outra 
forma de expressar a resistência específica. A rigidez específica é o módulo de elas¬ 
ticidade dividido pela densidade do material. 

Ductilidade e fragilidade 

A tendência de um material a deformar-se significativamente antes de se romper 
é uma medida de sua ductilidade. A ausência de deformação significativa antes 
da ruptura é chamada de fragilidade. 

Ductilidade O diagrama tensão-deformação da Figura 2-2a é de um material 
dúctil, aço doce. Tome um clipe de papéis comum feito de arame de aço doce. 
Endireite-o com seus dedos. Dobre-o em novo formato. Você está escoando esse 
arame de aço dúctil, mas sem quebrá-lo. Você está agindo entre o ponto y e o pon¬ 
to/do diagrama de tensão-deformação da Figura 2-2 a. A presença de uma região 
plástica significativa no diagrama tensão-deformação é a evidência de ductilidade. 



FIGURA 2-3 

Um corpo de prova para ensaio de tração, material dúctil, aço doce, antes e depois 
da ruptura. 
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Tensão o 



0,002 

FIGURA 2-4 

Diagrama tensão-deformação de um 
material frágil. 


A Figura 2-3 mostra um corpo de prova de aço dúctil após a ruptura. A defor¬ 
mação denominada estricção ( necking ) pode claramente ser observada na ruptura. 
A superfície de ruptura aparece rasgada e está formada de elevações e depressões, 
também indicando uma ruptura dúctil. A ductilidade de um material é medida 
pela porcentagem de seu alongamento até a ruptura, ou pela porcentagem de re¬ 
dução da área na ruptura. Materiais com mais de 5% de alongamento na ruptura 
são considerados dúcteis. 

Fragilidade A Figura 2-4 mostra um diagrama tensão-deformação de um ma¬ 
terial frágil. Observe a falta de um ponto bem definido de escoamento e a ausên¬ 
cia de uma região plástica significativa antes da ruptura. Repita sua experiência 
do clipe de papéis, desta vez utilizando um palito de dente de madeira ou um 
palito de fósforos. Qualquer tentativa de entortá-lo resulta em quebra. A madeira 
é um material frágil. 

Materiais frágeis não exibem um ponto claro de escoamento, assim a resistên¬ 
cia ao escoamento tem que ser definida na intersecção do diagrama tensão-deforma¬ 
ção com uma linha reta deslocada, desenhada paralelamente à curva elástica e des¬ 
locada de uma pequena porcentagem, como 0,2%, no eixo da deformação. Alguns 
materiais frágeis, como o ferro fundido, não possuem uma região elástica linear, e a 
linha reta deslocada é obtida pela inclinação média da região. A Figura 2-5 mostra 
um corpo de prova de ferro fundido após a ruptura. A quebra não mostra nenhuma 
evidência de estricção e tem a superfície mais lisa, comum a uma ruptura frágil. 

Os mesmos materiais podem ser dúcteis ou frágeis dependendo do modo 
como são fabricados, trabalhados ou tratados termicamente. Metais que são con¬ 
formados plasticamente (o que significa trefilados ou forjados na forma só¬ 
lida tanto a frio quanto a quente) podem ser mais dúcteis do que metais que 
são fundidos despejando-se metal derretido em um molde ou forma. Existem, 
porém, muitas exceções a esta ampla afirmação. A conformação a frio do metal 
(discutido abaixo) tende a reduzir sua ductilidade e a aumentar sua fragilidade. 
O tratamento térmico (discutido abaixo) também tem um efeito marcante sobre 
a ductilidade dos aços. Deste modo, é difícil generalizar sobre a relativa ducti- 
lidade ou fragilidade dos diversos materiais. Um exame cuidadoso em todas as 
propriedades mecânicas de um dado material definirá cada caso. 

Ensaio de compressão 

A máquina de ensaio de tração pode ser revertida para aplicar uma força de com¬ 
pressão a um corpo de prova, que é um cilindro de diâmetro uniforme, segundo 
mostra a Figura 2-6. É difícil obter um diagrama tensão-deformação útil a par¬ 
tir desse ensaio porque um material dúctil escoa e aumenta a área de sua seção 




FIGURA 2-5 

Corpo de prova para ensaio de tração, material frágil, ferro fundido antes e depois 
da ruptura. 
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(a) 





FIGURA 2-6 

Corpos de prova para ensaio de compressão antes e após falha: (a) aço dúctil ( b) 
ferro fundido frágil. 


transversal, conforme mostra a Figura 2-6 a, eventualmente enguiçando a máqui¬ 
na de teste. O corpo de prova dúctil não quebra na compressão. Se houver força 
suficiente na máquina, ele será esmagado no formato de uma panqueca. A maior 
parte dos materiais dúcteis tem resistência à compressão semelhante à resistência 
à tração, e o diagrama tensão-deformação na tração é utilizada para representar 
também seu comportamento sob compressão. Um material que tenha resistências 
essencialmente iguais à tração e à compressão é chamado de material uniforme. 

Materiais frágeis rompem-se sob compressão. Uma amostra quebrada de fer¬ 
ro fundido frágil é apresentada na Figura 2-6 b. Observe a superfície de ruptura 
áspera e em ângulo. A razão para a ruptura em um plano inclinado é discutida no 
Capítulo 4. Materiais frágeis geralmente têm resistência muito maior à compres¬ 
são do que à tração. É possível diagramas de tensão-deformação na compressão, 
visto que o material se rompe em vez de se esmagar e que a área de seção trans¬ 
versal não se altera consideravelmente. Um material que tenha resistências de 
tração e compressão diferentes é denominado material não uniforme. 

Ensaio de flexão 

Uma barra fina, como a apresentada na Figura 2-7, é simplesmente apoiada em cada 
extremidade como uma viga e carregada transversalmente no centro de seu com¬ 
primento até a falha ocorrer. Se o material for dúctil, a falha será por escoamento, 
segundo mostra a Figura 2-1 a. Se o material for frágil, a viga se romperá, como 
mostra a Figura 2-1 b. Os diagramas de tensão-deformação não são gerados a 
partir deste ensaio porque a distribuição de tensões na seção transversal não é 
uniforme. A curva 0-8 do ensaio de tração é usada para prever a falha na flexão, 
pois as tensões de flexão são de tração no lado convexo e de compressão no lado 
côncavo da viga. 

Ensaio de torção 

As propriedades de cisalhamento de um material são mais difíceis de serem de¬ 
terminadas do que suas propriedades de tração. Um corpo de prova semelhante 
ao corpo de prova do teste de tração é feito com detalhes não circulares em suas 
extremidades, de modo que possa ser torcida em torno de seu eixo até se romper. 
A Figura 2-8 mostra dois desses corpos de prova, um de aço dúctil e um de ferro 
fundido frágil. Observe as linhas pintadas ao longo de seus comprimentos. As 
linhas eram inicialmente retas em ambos os casos. A rotação helicoidal na linha 
do corpo de prova dúctil após a falha mostra que ele girou várias vezes antes 
de romper. A linha da amostra frágil no ensaio de torção permanece reta após a 
falha, uma vez que não houve distorção plástica significativa antes da ruptura. 
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(a) (b) 

FIGURA 2-7 

Corpos de prova para flexão antes e após falha: (a) aço dúctil ( b ) ferro fundido frágil. 


Módulo de rigidez A relação tensão-deformação na torção pura é definida 
por 


GrQ 



(2.3) 


onde T é a tensão de cisalhamento, ré o raio do corpo de prova, l a é o compri¬ 
mento de medida, 0 é a rotação em radianos e G é o módulo de elasticidade 
transversal ou módulo transversal. G pode ser definido em termos do módulo 
de elasticidade E e do coeficiente de Poisson v: 


G = 


E 

2(1+ v) 


(2.4) 


Tabela 2-1 

Coeficiente de Poisson v 

Material 

V 

Alumínio 

0,34 

Cobre 

0,35 

Ferro 

0,28 

Aço 

0,28 

Magnésio 

0,33 

Titânio 

0,34 


O coeficiente de Poisson (v) é a razão entre a deformação específica lateral e 
longitudinal, sendo, para a maior parte dos metais, em torno de 0,3, conforme 
mostra a Tabela 2-1. 

Resistência ao cisalhamento A resistência à quebra na torção é chamada de resis¬ 
tência ao cisalhamento ou tensão limite de ruptura no cisalhamento puro S us e é 
calculada por 

Tr 

S us = — (2.5a) 

onde Té o torque aplicado necessário para romper o corpo de prova, réo raio do 
corpo de prova e J é momento polar de inércia da seção transversal. A distribui¬ 
ção da tensão na seção transversal solicitada na torção não é uniforme. Ela é zero 
no centro e máxima no raio externo. Assim, a região externa já escoou plastica¬ 
mente enquanto a região interna ainda está abaixo do ponto de escoamento. Por 



FIGURA 2-8 

Corpos de prova para torção antes e após falha: (a) aço dúctil (b) ferro fundido frágil. 
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esse motivo, um tubo de parede fina é um corpo de prova melhor para o ensaio 
de torção do que uma barra maciça e pode dar uma medida melhor da resistência 
ao cisalhamento. 

Na ausência de dados disponíveis para a tensão limite de ruptura no cisalha¬ 
mento de um material, uma aproximação razoável pode ser obtida a partir dos 
dados do ensaio de tração:* 


aços: S us = 0,80 S UI 

outros materiais dúcteis: S us = 0,75S„, 


(2.5 b) 


Observe que a tensão limite de escoamento no cisalhamento tem uma relação 
diferente com a tensão limite de escoamento na tração: 


Sys = 0,577 S y (2.5c) 

Esta relação é deduzida no Capítulo 5, onde a falha de materiais sob carregamen¬ 
to estático é discutida mais detalhadamente. 


Resistência à fadiga e limite de resistência à fadiga 

Os ensaios de tração e de torção aplicam cargas lentamente e apenas uma vez 
ao corpo de prova. Esses ensaios são estáticos e medem resistências estáticas. 
Embora algumas peças de máquinas possam estar sujeitas apenas a solicitações 
estáticas em sua vida útil, a maior parte sofrerá forças e tensões que variam com 
o tempo. Os materiais comportam-se de forma muito diferente em resposta a car¬ 
gas que vêm e vão (chamadas solicitações variáveis ou de fadiga) e nos casos de 
cargas que permanecem estáticas. A maior parte do projeto de máquinas lida com 
o projeto de peças sujeitas a solicitações variáveis, portanto precisamos saber a 
resistência à fadiga dos materiais com essas condições de carregamento. 

Um ensaio de resistência à fadiga é o ensaio de eixo girante de R. R. Moore, 
no qual um corpo de prova semelhante, mas ligeiramente menor do que o da 
Figura 2-1, é carregado como uma viga em flexão pura enquanto é girado por 
um motor. Lembre-se de seu primeiro curso de resistência de materiais que o mo¬ 
mento fletor causa tração em um lado da viga e compressão no outro. (Ver Seções 
4.9 e 4.10 para uma revisão de vigas sob flexão.) A rotação do eixo faz com que um 
ponto qualquer da superfície passe de compressão para tração e novamente para 
compressão em cada ciclo. Isso cria uma curva de tensão versus tempo, como 
mostra a Figura 2-9. 

O ensaio continua em um determinado nível de tensão até que a peça se rom¬ 
pa, e o número de ciclos N é, então, anotado. Muitos corpos de prova do mesmo 
material são ensaiados em vários níveis de tensão S até que uma curva semelhan¬ 
te à da Figura 2-10 seja gerada. Isso é chamado de curva de vida, ou de Wõhler, 
ou de curva S-N. Ela representa a resistência à quebra de um material específico 
submetido a vários números de ciclos repetidos de tensão totalmente reversa. 

Observe na Figura 2-10 que a resistência à fadiga S f de um ciclo é a mesma 
que a resistência estática S ut e diminui linearmente com o aumento do número de 
ciclos V(em um gráfico log-log) até alcançar um platô em torno de 10 6 ciclos. Este 
platô da resistência à fadiga existe somente para determinados metais (notada- 
mente os aços e algumas ligas de titânio) e é chamado de limite de resistência 
à fadiga S e . As resistências à fadiga de outros materiais continuam caindo além 
desse ponto. Embora haja uma variação considerável entre os materiais, suas re¬ 
sistências padrão (ou não corrigidas) à fadiga em torno de N= 10 6 ciclos tendem 
a ser não mais que cerca de 40-50% de sua resistência à tração estática S ur Isso é 
uma redução significativa e, como veremos no Capítulo 6, reduções adicionais 
nas resistências à fadiga de materiais serão necessárias devido a outros fatores, 
como o acabamento superficial e o tipo de solicitação. 


+ 


tensão 


tempo 



FIGURA 2-9 

Carregamento que varia com o 
tempo. 


* No Capítulo 14, sobre projetos de molas 
helicoidais, uma relação empírica para a 
resistência ao cisalhamento de um arame 
de aço de pequeno diâmetro, baseada em 
exaustivos testes com o arame em torção, 
é apresentada na Equação 14.4 e é S us = 
0,67 S ut . Esta é, obviamente, distinta em 
relação à aproximação geral para o aço na 
Equação 2.5b. Os melhores dados sobre 
propriedades de material são obtidos a par¬ 
tir de testes com o mesmo material, mesma 
geometria e mesma carga a que a peça 
estará submetida no trabalho. Na ausência 
de dados vindos de testes diretos, devemos 
nos apoiar em aproximações como as da 
Equação 2.5b e aplicar fatores de segurança 
adequados baseados na incerteza desses 
dados. 
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Um limite de resistência à fadiga S e existe para alguns 
metais ferrosos e ligas de titânio. Outros materiais não 
apresentam tal limite. 

N 


Diagrama de vida de Wòhler ou diagrama S-N da resistência à fadiga versus número de ciclos de tensão completamente 
reversa (simétrica). 


É importante, neste estágio, lembrar-se de que o ensaio de tração não diz 
tudo e de que as propriedades de resistência estática do material raramente são 
adequadas por si só para prever falha em uma aplicação de projeto de máquinas. 
Este tópico de resistência à fadiga e limite de resistência à fadiga é tão importante 
e fundamental ao projeto de máquinas que dedicamos o Capítulo 6 exclusiva¬ 
mente ao estudo de falha por fadiga. 

O ensaio de eixo girante agora está sendo suplantado por ensaios de tração 
axial realizados em máquinas de testes modernas que podem aplicar forças variá¬ 
veis com o tempo de qualquer forma desejável ao corpo de prova em tração axial. 
Essa abordagem proporciona mais flexibilidade nos testes e dados mais precisos 
por causa da distribuição uniforme de tensão no corpo de prova em tração. Os 
resultados são consistentes com (mas ligeiramente menores que) os dados histó¬ 
ricos dos ensaios de eixo girante para os mesmos materiais. 

Resistência ao impacto 

O ensaio de tração é feito com taxas de deformação controladas e muito baixas, 
permitindo ao material acomodar-se à variação da força. Se a força for aplicada 
repentinamente, a capacidade de absorção de energia do material torna-se impor¬ 
tante. A energia em questão é sua energia de deformação (energia de deforma¬ 
ção por volume de unidade [/„), ou a área sob o diagrama tensão-deformação em 
uma deformação particular. 

U = í o í/e (2.6 a) 

J o 

A energia de deformação U é igual à densidade da energia de deformação inte¬ 
grada sobre o volume v. 

U = f U 0 dv (2.6 b) 

Jv 

A resiliência e tenacidade do material são medidas da energia de deformação 
presente no material no limite elástico ou no ponto de ruptura, respectivamente. 

Resiliência A capacidade de um material de absorver energia por unidade de 
volume sem deformação permanente é chamada de resiliência U R (também de¬ 
nominada módulo de resiliência) e é igual à área sob o diagrama tensão-defor¬ 
mação até o limite elástico, mostrada em sombreado na Figura 2-2 a. Resiliência 
é definida como: 
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(2.7) 


onde S d e e w representam, respectivamente, a resistência e a deformação no limite 
elástico. A substituição da lei de Hooke da Equação 2.2 expressa a relação em 
termos de resistência e o módulo de elasticidade. Uma vez que o valor S el rara¬ 
mente está disponível, pode-se obter uma aproximação razoável da resiliência 
utilizando a resistência ao escoamento S y em substituição. 

Esta relação mostra que um material mais rígido de mesma resistência elás¬ 
tica é menos resiliente do que um mais flexível. Uma bola de borracha pode ab¬ 
sorver mais energia sem deformação permanente do que uma bola feita de vidro. 

Tenacidade A capacidade de um material de absorver energia por unidade 
de volume sem ruptura é denominada sua tenacidade U T (também denominada 
módulo de tenacidade) e é igual à área sob o diagrama tensão-deformação até o 
ponto de ruptura, representada pela área sombreada total na Figura 2-2 a. A tena¬ 
cidade é definida como: 


U T — 


r 

Jo 


adí 


Sy + S u , S 


( 2 . 8 ) 


onde S ut e e f representam, respectivamente, a resistência à tração e a deformação 
na ruptura. Uma vez que uma expressão analítica da curva tensão-deformação 
raramente está disponível para integração real, uma aproximação da tenacidade 
pode ser obtida utilizando-se a média da resistência ao escoamento e do limite de 
resistência à tração e a deformação na ruptura para calcular uma área. As unidades 
de tenacidade e resiliência são energia por unidade de volume (in-lb/in 3 ou joules/ 
m 3 ). Observe que essas unidades são numericamente equivalentes à psi ou Pa. 

Um material dúctil com resistência à tração semelhante à de um material 
frágil será muito mais tenaz. Uma carroceria de automóvel feita de chapas de 
metal absorverá mais energia em uma colisão pela deformação plástica do que 
uma carroceria frágil de fibra de vidro.* 

Ensaio de impacto Diversos testes foram criados para medir a capacidade dos 
materiais de resistir a cargas de impacto. Os ensaios de Izod e de Charpy são dois 
desses procedimentos, e consistem em golpear um corpo de prova entalhado com 
um pêndulo e registrar a energia cinética necessária para quebrar a amostra em 
uma determinada temperatura. Ainda que esses dados não se correlacionem direta¬ 
mente com a área sob o diagrama tensão-deformação, eles, contudo, proporcionam 
um meio de comparar a capacidade de absorção de energia de vários materiais sob 
condições controladas. Manuais de materiais, como os listados na bibliografia des¬ 
te capítulo, fornecem dados sobre a resistência ao impacto de diversos materiais. 


Tenacidade à fratura 

A tenacidade à fratura K c (que não deve ser confundida com o módulo de tena¬ 
cidade definido acima) é uma propriedade do material que define sua capacidade 
de suportar tensão na ponta de uma trinca. A tenacidade à fratura de um material 


* É interessante observar que um dos ma¬ 
teriais mais tenazes e fortes conhecidos é o 
das teias de aranha! Essas minúsculas arac¬ 
nídeas tecem um monofilamento que tem 
uma resistência à tração de 200 a 300 kpsi 
(1380 a 2070 MPa) e 35% de alongamen¬ 
to na ruptura! Ela também pode absorver 
mais energia sem ruptura do que qualquer 
fibra conhecida, absorvendo três vezes mais 
energia que o Kevlar, uma fibra feita pelo 
homem usada na confecção de coletes a 
prova de balas. 

De acordo com o Boston Globe (18 de 
janeiro de 2012), pesquisadores no Cana¬ 
dá e nos Estados Unidos sintetizaram um 
material com propriedades similares às da 
seda de aranha em fios de até 10 ft de com¬ 
primento com resistência de 1/4 a 1/3 da 
de fibra de seda natural, "mais forte do que 
um fio de aço de mesmo peso", tendo mais 
elasticidade do que a fibra de seda orgânica. 
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é medida sujeitando-se um corpo de prova com uma trinca determinada à tração 
cíclica até que ocorra a ruptura. Trincas criam concentrações de tensão muito altas 
que causam escoamento local (ver Seção 4.15). O efeito da trinca sobre a tensão 
local é medido pelo fator de intensidade de tensão K, que é definido na Seção 
5.3. Quando a intensidade de tensão K atinge a tenacidade à fratura K c , uma fratu¬ 
ra súbita ocorre sem qualquer aviso. O estudo desse fenômeno de falha é chamado 
de mecânica da fratura e é discutido mais detalhadamente nos Capítulos 5 e 6. 


Efeitos da fluência e da temperatura 

O ensaio de tração, ainda que lento, não tem uma duração longa em comparação 
com o tempo no qual uma peça de máquina realmente pode estar sujeita a um 
esforço constante. Todos os materiais, sob certas condições ambientais (particu¬ 
larmente temperaturas elevadas), fluem (deformam-se) lentamente quando su¬ 
jeitos a tensões bem abaixo do nível (ponto de escoamento) considerado seguro 
no ensaio de tração. Metais ferrosos tendem a ter uma fluência insignificante em 
temperatura ambiente ou mais baixa. Sua taxa de fluência aumenta com o au¬ 
mento da temperatura do ambiente, geralmente tornando-se significativa ao redor 
de 30-60% da temperatura absoluta de fusão do material. 

Metais com baixa temperatura de fusão, como chumbo e muitos polímeros, 
podem exibir fluência significativa na temperatura ambiente, bem como taxas de 
fluência elevadas em temperaturas mais altas. Os dados de fluência para mate¬ 
riais de engenharia são bastante escassos devido ao custo e ao tempo necessários 
para desenvolver dados experimentais. O projetista precisa estar ciente do fenô¬ 
meno da fluência e obter dados atualizados dos fabricantes dos materiais selecio¬ 
nados caso se prevejam temperaturas ambientais elevadas, ou quando polímeros 
forem especificados. O fenômeno da fluência é mais complexo do que sugere 
esta descrição simples. Veja a bibliografia deste capítulo para informações mais 
detalhadas sobre fluência de materiais. 

Também é importante entender que todas as propriedades dos materiais são 
uma função da temperatura, e os dados de ensaios publicados geralmente são ge¬ 
rados em temperatura ambiente. Um aumento de temperatura geralmente reduz 
a resistência. Muitos materiais que são dúcteis em temperatura ambiente podem 
comportar-se como materiais frágeis em temperaturas baixas. Deste modo, se sua 
aplicação envolver temperaturas elevadas ou baixas, você deverá procurar dados 
relevantes sobre propriedades do material para o ambiente de funcionamento. Os 
fabricantes de materiais são a melhor fonte de informações atualizadas. A maior 
parte dos fabricantes de polímeros publicam dados sobre a fluência de seus ma¬ 
teriais em diversas temperaturas. 


2.2 A NATUREZA ESTATÍSTICA DAS PROPRIEDADES DOS 
MATERIAIS 


Alguns dados publicados sobre propriedades de materiais representam os valores 
médios de muitas amostras testadas. (Outros dados são declarados como valores 
mínimos.) A dispersão dos resultados dos testes publicados às vezes é declarada, 
às vezes, não. A maioria das propriedades dos materiais varia em torno do va¬ 
lor médio de acordo com alguma distribuição estatística, como a distribuição de 
Gauss ou normal mostrada na Figura 2-11. Esta curva é definida em termos de 
dois parâmetros, a média aritmética p e o desvio-padrão S d . A equação da curva 
da distribuição de Gauss é 


/(*) 


1 

sj2nS d 


(*-fQ 2 

2 S 2 d 


FIGURA 2-11 

Distribuição de Gauss (normal). 
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onde x representa algum parâmetro do material, f(x) é a frequência com a qual 
esse valor de x ocorre na população e p e S d são definidos como 

n 

H = -T X, (2.9b) 

n 

i =1 

A média p define o valor de x que ocorre com mais frequência 8 no pico da 
curva e o desvio-padrão S d é uma medida da dispersão da curva ao redor da média. 
Um pequeno valor do S d relativo à p significa que toda a população está agrupada 
próximo da média. Um S d grande indica que a população está largamente dis¬ 
persa em torno da média. Para a distribuição normal, podemos esperar encontrar 
68% da população entre p + 1 S d , 95% entre p + 2 S d e 99% entre p + 3 S d . 

Há uma considerável dispersão dos resultados de testes múltiplos do mesmo 
material sob as mesmas condições de teste. Observe que há uma probabilidade 
de 50% de que as amostras de qualquer material que você vá comprar tenham 
uma resistência inferior ao valor médio publicado do material. Assim, você pode 
não querer usar apenas o valor médio como prognóstico da resistência de uma 
amostra escolhida ao acaso desse material. Se o desvio-padrão dos resultados dos 
testes for publicado juntamente com a média, podemos utilizá-lo para definir um 
valor mais baixo do que a média para ser um prognóstico de uma porcentagem 
maior da população. Por exemplo, se você quer com probabilidade de 99% que 
todas as amostras possíveis do material sejam mais resistentes do que a resis¬ 
tência assumida de seu material, você deve subtrair aproximadamente 3 S d de p 
para obter um valor admissível para seu projeto.* Supõe-se que a distribuição da 
propriedade do material é normal e não assimétrica para uma ponta ou outra do 
espectro. Se um valor mínimo da propriedade do material for dado (e usado), então 
sua distribuição estatística não terá importância. 

Geralmente não existem dados disponíveis sobre o desvio-padrão dos resul¬ 
tados dos testes das amostras dos materiais. Mas ainda se pode escolher reduzir 
a resistência média publicada por um fator de confiabilidade baseado em um S d 
presumido. Essa abordagem assume que o S d é uma porcentagem de p baseado na 
experiência. Haugen e Wirsching [1) relatam que o desvio-padrão da resistência dos 
aços raramente excede 8% de seus valores médios. A Tabela 2-2 mostra fatores 
de redução para confiabilidade baseados na suposição de que S d = 0,08 p para 
vários valores da confiabilidade. Observe que uma confiabilidade de 50% tem 
um fator de 1 e que o fator reduz-se conforme se escolhe uma confiabilidade mais 
alta. O fator de redução é multiplicado pelo valor médio de uma propriedade 
relevante do material. Por exemplo, se você deseja que 99,99% de suas amostras 
atinjam ou excedam a resistência assumida, multiplique o valor médio da resis¬ 
tência por 0,702. 

Em resumo, a abordagem mais segura é desenvolver seu próprio banco de 
dados de propriedades dos materiais para os materiais e condições de carrega¬ 
mento específicos relevantes para seu projeto. Uma vez que esta abordagem 
costuma ser exorbitantemente cara tanto em tempo quanto em dinheiro, o en¬ 
genheiro geralmente deverá confiar nos dados publicados de propriedades de 
materiais. Alguns dados de resistência publicados são expressos como resis¬ 
tência mínima a ser esperada em uma amostra estatística, mas outros dados 
podem ser dados como valores médios para as amostras testadas. Nesse caso, 
algumas das amostras do material testadas falharam sob tensões inferiores ao 
valor médio, e a resistência assumida em seu projeto pode precisar ser reduzida 
adequadamente. 
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Tabela 2-2 

Fatores de confiabilidade paraS d = 0,08 p 

Confiabilidade (%) 

Fator 

50 

1,000 

90 

0,897 

95 

0,868 

99 

0,814 

99,9 

0,753 

99,99 

0,702 

99,999 

0,659 

99,9999 

0,620 


§ 

N. de R. T.: Em uma distribuição geral, a 
média representa o valor esperado, ou seja, 
o valor mais provável de sair em um sorteio. 
A moda representa o valor correspondente 
ao pico da distribuição, e a mediana repre¬ 
senta o valor onde 50% dos dados são infe¬ 
riores ou superiores a ela. A distribuição de 
Gauss, ou normal, é unimodal e simétrica, 
de modo que a média, a moda e a mediana 
coincidem. 

11 N. de R. T.: Este valor de 3 S d para 99% de 
probabilidade é aproximado. Mais precisa¬ 
mente, para a distribuição normal, p - 3 S d 
representa 99,87% da população acima do 
valor. 
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* O carbeto de tungsténio é uma das subs¬ 
tâncias mais duras que se conhecem. 


2.3 HOMOGENEIDADE E ISOTROPIA 

Toda a discussão sobre propriedades dos materiais até agora pressupôs que o 
material fosse homogêneo e isotrópico. Homogêneo significa que as proprieda¬ 
des do material são uniformes nele todo, por exemplo, não dependendo de sua 
posição. Esse estado ideal raramente é conseguido nos materiais reais, muitos 
dos quais estão sujeitos à inclusão de descontinuidades, precipitados, lacunas 
ou pequenos pedaços de material estranho oriundos do processos de fabricação. 
Contudo, a maioria dos metais e alguns não metais podem ser considerados, para 
fins de engenharia, macroscopicamente homogêneos apesar dos desvios microscó¬ 
picos deste ideal. 

Um material isotrópico é aquele cujas propriedades mecânicas independem 
da orientação ou da direção. Isto é, as resistências na direção da largura e da 
espessura são as mesmas das ao longo do comprimento da peça, por exemplo. A 
maior parte dos metais e alguns não metais podem ser considerados como ma¬ 
croscopicamente isotrópicos. Outros materiais são anisotrópicos, que significa 
que não há plano da simetria da propriedade de materiais. Os materiais ortotró- 
picos possuem três planos mutuamente perpendiculares de simetria em relação 
às propriedades do material e podem ter propriedades de material diferentes ao 
longo de cada eixo. Madeira, compensado de madeira (madeira compensada), 
fibra de vidro e algumas chapas laminadas a frio de metais são ortotrópicos. 

Uma grande classe de materiais que é distintamente não homogênea (isto é, 
heterogênea) e não isotrópica é a dos compósitos. A maior parte dos compósitos 
é fabricada, mas alguns, como a madeira, são naturais. A madeira é um compósi¬ 
to de fibras longas confinadas em uma matriz resinosa de lignina. Sabe-se, por 
experiência, que é fácil dividir a madeira ao longo de suas fibras e que é pratica¬ 
mente impossível fazê-lo no sentido transversal às fibras. Sua resistência depen¬ 
de da orientação e da posição. A matriz é mais fraca do que as fibras e sempre 
racha entre elas. 

2.4 DUREZA 

A dureza de um material pode ser um indicador de sua resistência ao desgaste (mas 
não é uma garantia dessa resistência). As resistências de alguns materiais, como o 
aço, também estão estreitamente relacionadas com sua dureza. Vários tratamen¬ 
tos térmicos são aplicados aos aços e a outros metais para aumentar sua dureza e 
resistência. Esses tratamentos são discutidos a seguir. 

A dureza é mais frequentemente medida em uma das três escalas: Brinell, 
Rockwell ou Vickers. Todos esses ensaios de dureza envolvem a impressão for¬ 
çada de uma pequena prova na superfície do material que está sendo testado. 
O ensaio Brinell utiliza uma esfera de carbeto de tungsténio* de 10 mm de 
diâmetro sobre a qual se aplica uma carga de 500 kgf ou 3000 kgf, dependen¬ 
do da faixa de dureza do material. O diâmetro da impressão resultante é me¬ 
dido com um microscópio e utilizado para calcular o valor da dureza Brinell, 
o qual tem unidade de kg f /mm". O ensaio Vickers utiliza uma pirâmide de 
diamante para imprimir a marca e mede a largura da impressão no microscó¬ 
pio. O ensaio Rockwell usa uma esfera de 1/16 in de diâmetro ou uma ponta 
de diamante em forma de cone com ângulo de 120° e mede a profundidade de 
penetração. 

A dureza é indicada por um número seguido da letra H, à qual se justapõe 
a letra indicativa do método utilizado, como, por exemplo, 375 HB ou 396 HV. 
Várias escalas identificadas por letras (A, B, C, D, F, G, N, T) são usadas para 
materiais em diferentes faixas de dureza Rockwell, sendo necessário especificar 
a letra e o número da leitura Rockwell, como, por exemplo, 60 HRC. No caso da 
escala Rockwell N, utiliza-se um marcador cônico de ângulo obtuso, com cargas 
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de 15, 30 ou 40 kgf, e a especificação deve incluir a carga utilizada bem como a 
letra de escala, por exemplo, 84,6 HR15N. Essa escala Rockwell N é tipicamente 
usada para medir a dureza “superficial” de peças finas ou endurecidas super¬ 
ficialmente. A carga mais baixa e a ponta N de ângulo obtuso produzem uma 
penetração rasa que mede a dureza da camada superficial sem incluir os efeitos 
do substrato mais macio. 

Todos esses ensaios são não destrutivos na medida em que a amostra perma¬ 
nece intacta. Contudo, a impressão pode se tornar um problema caso o acaba¬ 
mento superficial seja um fator crítico, ou se a seção for delgada; nesses casos, 
eles são considerados ensaios destrutivos. O ensaio Vickers tem a vantagem de 
requerer apenas um arranjo para todos os materiais. Os ensaios Brinell e Ro¬ 
ckwell exigem seleção do tamanho da ponta, da carga de impressão, ou de am¬ 
bos, adaptando-se ao material a ser testado. O ensaio Rockwell é favorecido pela 
ausência de erros do operador, uma vez que nenhuma leitura no microscópio é 
necessária, e a impressão tende a ser menor, especialmente quando se usa a ponta 

N. Mas a dureza Brinell fornece uma maneira muito conveniente de estimar o 
limite de resistência à tração (S ul ) do material pela relação 

Sm - 500 H b ± 30 H b psi 

S ut = 3,45 H B ± 0,2 H b MPa K ’ 

onde H b é o valor da dureza Brinell. Isso proporciona uma forma conveniente 
de obter uma medida experimental aproximada da resistência de uma amostra 
de qualquer aço-carbono ou aço-liga de média ou baixa resistência, ainda que 
essa amostra já tenha sido colocada em serviço e não possa ser verdadeiramente 
ensaiada de maneira destrutiva. 

Os ensaios de microdureza utilizam uma pequena carga sobre um diamante 
marcador e conseguem fornecer um perfil de microdureza como uma função da 
profundidade ao longo da seção de uma amostra. A dureza é computada em escala 
absoluta pela divisão da força aplicada pela área da impressão. A unidade de du¬ 
reza absoluta é kg f /mnT. Valores de dureza Brinell e Vickers também têm essa 
unidade, apesar de que os valores medidos em uma mesma amostra podem variar 
dependendo do método. Por exemplo, uma dureza Brinell de 500 HB é aproxima¬ 
damente a mesma que uma dureza Rockwell C de 52 HRC e uma dureza absoluta 
de 600 kg/mnf. Observe que essas escalas não são linearmente relacionadas, o 
que torna difícil qualquer conversão. A Tabela 2-3 mostra conversões aproximadas 
entre durezas nas escalas Brinell, Vickers, Rockwell B e Rockwell C para aços, 
juntamente com seus limites de resistência à tração aproximados. 

Tratamento térmico 

O processo de tratamento térmico de um aço é bastante complicado, e uma dis¬ 
cussão mais detalhada pode ser encontrada em textos sobre materiais como aque¬ 
les listados na bibliografia ao final deste capítulo. Recomenda-se ao leitor procu¬ 
rar tais referências. Aqui, foram revistos somente alguns dos pontos principais. 

A dureza e outras características de muitos aços e outros metais não ferrosos 
podem ser alteradas por tratamento térmico. O aço é uma liga de ferro e carbono. 
A porcentagem em massa de carbono no aço afeta a capacidade da liga de ser 
tratada termicamente. Um aço de baixo carbono tem entre 0,03% e 0,30% de car¬ 
bono; um aço de médio carbono, entre 0,35% e 0,55%; e um aço de alto carbono, de 

O, 60% a 1,50% (ferros fundidos têm frações de carbono maiores do que 2%). A 
capacidade de endurecimento de um aço aumenta com a quantidade de carbono. 
Um aço de baixo carbono tem pouco carbono para ser submetido a um endureci¬ 
mento maciço. Assim, outros processos de endurecimento superficial devem ser 
utilizados (ver a seguir). Aços de médio e de alto carbono podem ser submetidos 
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Tabela 2-3 

Dureza equivalente aproximada e limites de resistência à tração 
para aços 

HB Brinell 



Rockwell 

Tensão limite, o„ 

HVVickers 

HRB 

HRC 

MPa 

ksi 

627 

667 

- 

58,7 

2393 

347 

578 

615 

- 

56,0 

2158 

313 

534 

569 

- 

53,5 

1986 

288 

495 

528 

- 

51,0 

1813 

263 

461 

491 

- 

48,5 

1669 

242 

429 

455 

- 

45,7 

1517 

220 

401 

425 

- 

43,1 

1393 

202 

375 

396 

- 

40,4 

1267 

184 

341 

360 

- 

36,6 

1131 

164 

311 

328 

- 

33,1 

1027 

149 

277 

292 

- 

28,8 

924 

134 

241 

253 

100 

22,8 

800 

116 

217 

228 

96,4 

- 

724 

105 

197 

207 

92,8 

- 

655 

95 

179 

188 

89,0 

- 

600 

87 

159 

167 

83,9 

- 

538 

78 

143 

150 

78,6 

- 

490 

71 

131 

137 

74,2 

- 

448 

65 

116 

122 

67,6 

- 

400 

58 

Nota: Carga de 3000 kgf para a dureza Brinell, HB. 


Fonte: Tabela 5-10, p. 185, in N. E. Dowling, Mechanical Behavior of Materials, Prentice Hall, Englewood 
Cliffs, N. J., 1993, sob permissão. 


Tensão 

a 



FIGURA 2-12 

Diagramas tensão-deformação 
para um aço recozido, temperado e 
revenido. 


a endurecimento maciço por um tratamento térmico apropriado. A profundidade 
de endurecimento varia com a quantidade de elemento de liga. 

Têmpera Para endurecer um aço de médio ou de baixo carbono, a peça é aqueci¬ 
da acima de sua temperatura crítica (aproximadamente 1400°F {760°C}), deixa-se 
que ela se equilibre por algum tempo e depois ela deve ser repentinamente resfriada 
até a temperatura ambiente por imersão em um banho de água ou óleo. O rápido res¬ 
friamento cria uma solução supersaturada de carbono em ferro chamada martensita, 
que é extremamente dura e muito mais resistente do que o material “mole” original. 
Infelizmente, ela é também muito frágil. De fato, abriu-se mão da ductilidade do aço 
para aumentar sua resistência. O resfriamento repentino também introduz deforma¬ 
ções na peça. A mudança na forma do diagrama tensão-deformação como resultado 
da têmpera de um aço dúctil de médio carbono é mostrada na Figura 2-12 (fora de 
escala). Da mesma forma que o aumento de resistência é desejável, a alta fragilidade 
de um aço totalmente temperado geralmente impede seu uso sem revenimento. 

Revenimento ou revenido Subsequentemente à têmpera, a mesma peça pode 
ser reaquecida a uma temperatura mais baixa (400 a 1300°F {200 a 700°C}), 
deixada nesse banho de calor por um longo tempo e depois deixada resfriar len¬ 
tamente. Isso fará com que uma parte da martensita se converta em ferrita e ce- 
mentita, o que reduz um pouco a resistência, mas restaura parte da ductilidade. 
A combinação de propriedades resultantes é bastante flexível e pode ser feita sob 
medida por meio da variação do intervalo de tempo e da temperatura durante o 
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processo de revenimento. Um engenheiro de materiais ou um metalurgista com 
bom conhecimento pode conseguir uma larga variedade de propriedades para se 
ajustar a qualquer aplicação. A Figura 2-12 também mostra um diagrama tensão- 
-deformação para o mesmo aço após o revenimento. 

Recozimento O processo de têmpera e de revenido é reversível por recozimen- 
to. A peça é aquecida acima da temperatura crítica (da mesma maneira que para a 
têmpera), porém, agora, deixada resfriar devagar até a temperatura ambiente. Isso res¬ 
taura as condições de solução e as propriedades mecânicas da liga não endurecida. 
O recozimento é frequentemente utilizado, mesmo para peças que não foram pre¬ 
viamente endurecidas, com o intuito de eliminar todas as tensões ou deformações 
residuais introduzidas pelas forças aplicadas durante o processo de conformação 
da peça. Ele efetivamente traz a peça de volta a um estado “relaxado” e mole, res¬ 
taurando seu diagrama tensão-deformação original, como mostrado na Figura 2-12. 

Normalização Muitas tabelas com dados sobre aços comerciais indicam que 
o aço foi normalizado após a laminação ou conformação que produziu sua for¬ 
ma bruta. A normalização é similar ao recozimento, porém envolve um banho à 
alta temperatura durante um menor período de tempo e uma taxa de resfriamento 
mais rápida. O resultado é um aço um pouco mais resistente e duro do que um aço 
totalmente recozido, mas que ainda está mais próximo da condição de um aço 
recozido do que da condição de um aço temperado e revenido. 

Endurecimento superficial 

Quando uma peça é grande ou espessa, é difícil obter dureza uniforme em seu 
interior por métodos de endurecimento maciço. Uma alternativa é endurecer ape¬ 
nas a superfície, deixando o interior mole. Isso também evita a distorção asso¬ 
ciada à têmpera de uma peça grande aquecida por completo. Se o aço tiver uma 
quantidade de carbono suficiente, sua superfície pode ser aquecida, temperada e 
revenida da mesma forma que seria feito para um endurecimento maciço. Para 
aços de baixo carbono (doces), outras técnicas são necessárias para se alcançar a 
condição endurecida. Elas incluem o aquecimento da peça em uma atmosfera es¬ 
pecial rica em carbono, nitrogênio, ou ambos, passando-a então pelo processo de 
têmpera. O processo de endurecimento, nesses casos, é chamado de cementação, 
nilretação ou cianetação} Em todas as situações, o resultado é uma superfície 
dura sobre um substrato mole, isto é, o endurecimento superficial. 

A cementação aquece um aço de baixo carbono em uma atmosfera de monó¬ 
xido de carbono, levando a superfície a absorver carbono em solução. A nitretação 
aquece um aço de baixo carbono em uma atmosfera de nitrogênio gasoso e forma 
duros nitretos de ferro nas camadas superficiais. A cianetação aquece a peça em 
um banho de sal cianeto até por volta de 1500°F (800°C), e o aço de baixo carbo¬ 
no forma tanto carbetos quanto nitretos a partir do sal. 

Para aços de médio e de alto carbono, não é necessária nenhuma atmosfera 
artificial, já que o aço tem carbono suficiente para o endurecimento. Dois métodos 
são comumente utilizados. A têmpera por chama passa uma chama de oxiacetileno 
sobre a superfície a ser endurecida, que é seguida de um jato de água para provocar 
a têmpera. O resultado é uma superfície endurecida mais profunda do que a obtida 
pelos métodos com atmosferas artificiais. A têmpera por indução utiliza bobi¬ 
nas elétricas para aquecer rapidamente a superfície da peça, que é, então, temperada 
antes que o interior se aqueça. 

O endurecimento superficial por qualquer método apropriado é um trata¬ 
mento bastante desejável para muitas aplicações. Com frequência, é interessante 
manter a completa ductilidade (e, assim, a tenacidade) do material maciço para 
maior capacidade de absorção de energia, ao mesmo tempo que se obtém alta dure- 


5 N. de R. T.: Cementação, nitretação e 
cianetação são tratamentos termoquímicos. 
A cianetação também é chamada de carbo- 
nitretação líquida. 
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za superficial de maneira a reduzir o desgaste e aumentar a resistência da super¬ 
fície. Grandes peças de máquinas, como camos e engrenagens, são exemplos de 
elementos que têm maior benefício com endurecimento superficial do que com 
endurecimento maciço, uma vez que a distorção por troca de calor é minimizada, 
e o interior dúctil e tenaz absorve melhor a energia de impactos. 

Tratamentos térmicos de materiais não ferrosos 

Algumas ligas não ferrosas são endurecíveis e outras, não. Algumas das ligas de 
alumínio podem ser endurecidas por precipitação, processo também chamado 
de envelhecimento. Um exemplo é a liga de alumínio com até aproximadamente 
4,5% de cobre. Esse material pode ser trabalhado a quente (laminado, forjado, 
etc.) a uma determinada temperatura, depois aquecido e mantido a uma tempera¬ 
tura mais alta para forçar uma dispersão randômica do cobre na solução sólida. Ele é, 
então, temperado para aprisionar a solução supersaturada em temperatura ambien¬ 
te. Em seguida, a peça é reaquecida até uma temperatura inferior à temperatura de 
têmpera e nela é mantida por um longo intervalo de tempo, enquanto uma parte da 
solução supersaturada precipita e, com isso, aumenta a dureza do material. 

Outras ligas de alumínio, magnésio, titânio e algumas ligas de cobre respon¬ 
dem bem a tratamentos térmicos similares. As resistências das ligas endureci¬ 
das de alumínio se aproximam daquelas de aços de médio carbono. Visto que a 
densidade do alumínio é aproximadamente 1/3 da densidade do aço, as ligas de 
alumínio mais resistentes podem oferecer melhores relações resistência-peso do 
que os aços de baixo carbono (aços doces). 

Conformação mecânica e encruamento 

Trabalho a frio O trabalho mecânico de metais à temperatura ambiente para mu¬ 
dar sua forma ou sua dimensão também é capaz de encruá-los e de aumentar 
sua resistência, em detrimento da ductilidade. O trabalho a frio pode resultar do 
processo de laminação, em que a espessura de barras de metal é progressivamente 
reduzida por esmagamento entre cilindros, ou por qualquer operação que leva o 
metal dúctil além do seu limite de escoamento e o deforma de modo permanente. 
A Figura 2-13 mostra o processo, à medida que ele afeta o diagrama tensão- 
-deformação. Enquanto o carregamento é aumentado a partir da origem O, ele faz 
o material passar pelo limite de escoamento y e atingir o ponto B. introduzindo 
uma deformação residual permanente OA na peça. 

Se a carga for removida nesse ponto, a energia elástica armazenada é recuperada, 
e o material retorna à tensão zero no ponto A ao longo de uma nova linha de defor¬ 
mação elástica BA paralela à inclinação elástica original E. Se a carga for, então, 
reaplicada, levando a peça ao ponto C e fazendo novamente o material escoar, 
a nova curva tensão-deformação será ABCf. Observe que agora existe um novo 
limite de escoamento v', localizado em um valor mais alto de tensão do que y. O 
material encruou, aumentando seu limite de escoamento e reduzindo sua ductili¬ 
dade. Esse processo pode ser repetido até que o material se torne frágil e se rompa. 

Se for necessária deformação plástica significativa para a fabricação de uma 
peça - como em uma estampagem profunda de panelas ou cilindros - é neces¬ 
sário trabalhar o material a frio em estágios e recozer a peça entre estágios su¬ 
cessivos para evitar a fratura. O recozimento faz o material retornar para apro¬ 
ximadamente o diagrama tensão-deformação original, permitindo escoamento 
adicional sem fratura. 

Trabalho a quente Todos os metais têm uma temperatura de recristalização 
abaixo da qual os efeitos do trabalho mecânico serão como os descritos acima, ou 
seja, do trabalho a frio. Caso o material seja trabalhado acima de sua temperatura 
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FIGURA 2-13 

Encruamento de um material dúctil por trabalho mecânico a frio: (a) primeiro trabalho (6) segundo trabalho. 


de recristalização (trabalho a quente), ele tenderá, pelo menos em parte, a sofrer 
recozimento enquanto se resfria. Assim, o trabalho a quente reduz o problema do 
encruamento, mas introduz seus próprios problemas de rápida oxidação da super¬ 
fície devido às altas temperaturas. Metais laminados a quente tendem a apresentar 
maior ductilidade, menor resistência e acabamento superficial de pior qualidade 
do que metais da mesma liga trabalhados a frio. O trabalho mecânico a quente não 
aumenta a dureza do material de maneira considerável, embora ele possa aumen¬ 
tar a resistência por melhorar a estrutura do grão e alinhar os grãos do metal com 
o contorno final da peça. Isso é particularmente verdadeiro para peças forjadas. 

Forjamento É uma automatização da antiga arte do ferreiro. O ferreiro aque¬ 
ce a peça em uma fornalha até que ela fique vermelha, depois dá pancadas de 
martelo para dar-lhe forma. Quando a peça está muito fria para a conformação, 
ela é reaquecida e o processo repetido. O forjamento atual utiliza uma série de 
matrizes, projetadas para conformar gradualmente o metal até sua forma final. 
A configuração da matriz de cada estágio representa uma mudança alcançável 
da forma a partir do estágio anterior (um lingote, no caso do primeiro estágio), 
rumo à forma final desejada. A peça é reaquecida entre as batidas das matrizes, as 
quais são montadas em uma prensa de forjamento. As grandes forças necessárias 
para deformar plasticamente o metal aquecido exigem prensas de grande porte 
para peças de tamanho médio e grande. São necessárias operações de usinagem 
para remover as grandes “linguetas” que se formam ao redor do molde além das 
linhas da matriz e também para fabricar furos, superfícies de montagem, etc. O 
acabamento superficial de um forjamento é tão rugoso quanto o de qualquer peça 
laminada a quente, devido à oxidação e descarbonização do metal aquecido. 

Praticamente todo metal dúctil bruto pode ser forjado. Aço, alumínio e ti¬ 
tânio são comumente usados. O forjamento tem a vantagem de criar peças mais 
resistentes do que as conseguidas com fundição ou usinagem. Ligas fundidas são 
por natureza menos resistentes à tração do que ligas trabalhadas mecanicamente. 
A conformação a quente de um material bruto até sua forma final forjada faz com 
que as “linhas de fluxo” ou “grãos” do material se aproximem dos contornos da 
peça, o que pode resultar em maior resistência do que se essas mesmas linhas fos¬ 
sem “cortadas” por usinagem até o contorno final. O forjamento é utilizado para 
peças altamente solicitadas, como estruturas da asa ou fuselagem de um avião, 
virabrequins, bielas de motores e barras de suspensão de veículos. A Figura 2-14 
mostra um virabrequim forjado de caminhão. Na seção transversal, observa-se 
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FIGURA 2-14 

Virabrequim forjado em aço para um motor diesel de caminhão. (Cortesia da Wyman- 
-Cordon Corp., Crafton, MA.) 


que as linhas de contorno dos grãos seguem os contornos do virabrequim. O alto 
custo das múltiplas matrizes requeridas para fabricar peças forjadas fazem do 
processo uma escolha impraticável a menos que os volumes de produção sejam 
grandes o suficiente para amortizar o custo das ferramentas. 

Extrusão E usada principalmente para metais não ferrosos (especialmente o 
alumínio), já que ela utiliza tipicamente matrizes de aço. A matriz típica é um disco 
espesso feito de aço-ferramenta endurecido, com um furo ou orifício cônico que 
termina com a seção transversal da peça acabada. Um lingote do material a ser 
extrudado é aquecido até um estado mole e então recalcado a uma velocidade 
bastante alta através da matriz, a qual é fixada na extrusora. O lingote flui, ou 
é extrudado, até a forma final da matriz. O processo é similar à fabricação de 
macarrão. Uma grande barra do material com a secção transversal desejada é 
extrudada a partir do lingote. A extrusão passa, então, por uma estação de resfria¬ 
mento por pulverização de água. A extrusão é um meio econômico de se obter 
formas-padrão de seção transversal constante, pois as matrizes não são de fabri¬ 
cação muito cara. O controle dimensional e o acabamento superficial são bons. 
A extrusão é empregada para a fabricação de peças comerciais de alumínio como 
cantoneiras, canais, vigas I, formas-padrão para portas e janelas, etc. As peças ex- 
trudadas podem ser cortadas e usinadas convenientemente para montar o produto 
final. Algumas formas extrudadas são mostradas na Figura 2-15. 



FIGURA 2-15 

Perfis de extrusão. (Cortesia do The 
Aluminum Extruders Council.) 


2.5 REVESTIMENTOS E TRATAMENTOS SUPERFICIAIS 

Existem muitos tipos de revestimentos e tratamentos superficiais disponíveis para 
metais. Alguns têm como principal propósito evitar a corrosão, enquanto outros se 
dedicam a melhorar a dureza superficial e a resistência ao desgaste. Revestimen¬ 
tos também são utilizados para modificar (levemente) dimensões e para alterar 
propriedades físicas como refletividade, cor e resistividade. Por exemplo, anéis 
de pistão são cromados para melhorar a resistência ao desgaste, elementos de 
fixação são revestidos para reduzir corrosão e frisos de automóveis são cromados 
para melhorar a aparência e resistir à corrosão. A Figura 2-16 mostra uma árvore 
com vários tipos de revestimentos para aplicações em máquinas. Eles se dividem 
em duas famílias primárias: revestimentos metálicos e não metálicos, em função 
do tipo de revestimento, e não do substrato. Algumas das classes se dividem em 
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(a) Revestimentos não metálicos 
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FIGURA 2-16 

Métodos de revestimento disponíveis para metais. 


muitas subclasses. Discutiremos aqui somente algumas delas. Incentivamos o 
leitor a buscar mais informações nas referências bibliográficas. 


Ação galvânica 

Quando uma camada de um metal é aplicada sobre outro metal não similar, pode- 
-se criar uma célula galvânica. Todos os metais são eletroliticamente ativos em 
maior ou menor grau e, se tiverem potenciais eletrolíticos suficientemente di¬ 
ferentes, irão criar uma bateria em presença de um eletrólito condutivo como 
água do mar ou até água de torneira. A Tabela 2-4 lista alguns metais comuns 
ordenados de acordo com seu potencial de ação galvânica, do menos nobre (mais 
eletroliticamente ativo) ao mais nobre (menos ativo). Combinações de metais 
que estão próximos um ao outro na série galvânica, como ferro fundido e aço, 
são relativamente seguras contra corrosão galvânica. Combinações de metais muito 
distantes nessa escala, como alumínio e cobre, vão sofrer corrosão severa em um 
eletrólito, ou mesmo em um ambiente úmido. 

Em um meio condutivo, os dois metais tornam-se ânodo e cátodo, com o 
metal menos nobre exercendo o papel de ânodo. O fluxo de corrente elétrica 
autoinduzida provoca uma perda de material no ânodo e deposição de material 
sobre o cátodo. O metal menos nobre desaparece gradativamente. Esse problema 
ocorre sempre que dois metais suficientemente afastados na série galvânica estive¬ 
rem juntos em um meio eletricamente condutivo. Assim, não apenas revestimen¬ 
tos, mas também elementos de fixação e peças em contato, devem ser feitos de 
combinações de metais que não criem esse tipo de problema. 

Eletrorrecobrimento 

O eletrorrecobrimento envolve a criação proposital de uma célula galvânica na 
qual a peça a ser recoberta é o cátodo e o material de cobertura, o ânodo. Os dois 
metais são mergulhados em um banho de eletrólito, e uma corrente elétrica direta 
(fluxo de elétrons) é aplicada do ânodo ao cátodo. Ions do material de recobri¬ 
mento são conduzidos ao substrato a ser revestido através do eletrólito e cobrem 


Tabela 2-4 

Série galvânica de metais em água do mar 

Menos nobre 
Magnésio 
Zinco 
Alumínio 
Cádmio 
Aço 

Ferro fundido 
Aço inoxidável 
Chumbo 
Estanho 
Níquel 
Latão 
Cobre 
Bronze 
Monel 
Prata 
Titânio 
Grafite 
Ouro 
Platina 
Mais nobre 
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a peça com uma fina camada do material de cobertura. Uma atenção particular 
deve ser dada à espessura da camada de recobrimento, que é controlável. A es¬ 
pessura da camada obtida por esse método é uniforme, exceto em ângulos acen¬ 
tuados e em orifícios e fendas. A cobertura se forma nos ângulos externos e não 
penetra em orifícios ou fendas estreitas. Por isso, pode ser necessário retificar a 
peça para restaurar dimensões. Peças desgastadas (ou erros) podem, por vezes, 
ser reparadas pela aplicação de uma cobertura de material apropriado e, depois, 
retificadas até alcançarem a dimensão correta. 

O eletrorrecobrimento se aplica muito bem a aços, ligas de níquel ou cobre, 
bem como a outros metais. Duas são as abordagens possíveis. Se um metal mais 
nobre (menos ativo) é depositado sobre o substrato, ele pode reduzir sua ten¬ 
dência a oxidar desde que a camada permaneça intacta para proteger o substrato 
do meio ambiente. Estanho, níquel e cromo são frequentemente utilizados para 
eletrorrecobrir o aço e protegê-lo contra corrosão. Revestimentos de cromo tam¬ 
bém oferecem um aumento da dureza superficial até 70 HRC, que está acima da 
dureza conseguida para muitas ligas de aço endurecidas.* Infelizmente, qualquer 
rachadura ou orifício no revestimento pode gerar um nódulo de ação galvânica se 
estiver presente um meio condutivo (como água da chuva). Devido ao substrato 
ser menos nobre do que o revestimento, ele se torna o eletrodo de sacrifício e 
sofre rápida corrosão. O eletrorrecobrimento com metais mais nobres que o subs¬ 
trato é raramente utilizado para peças que trabalham imersas em água ou outros 
eletrólitos. 

Alternativamente, um metal menos nobre pode ser depositado sobre o subs¬ 
trato para servir como eletrodo de sacrifício, evitando a corrosão do substrato. O 
exemplo mais comum desse caso é a deposição de zinco sobre aço, também cha¬ 
mada de galvanização. (Pode-se usar cádmio no lugar do zinco, pois ele terá uma 
vida mais longa em água salgada ou em ambientes com maresia.) O revestimento 
de zinco ou cádmio irá, gradualmente, sofrer corrosão e proteger o substrato em 
aço mais nobre até que a camada se acabe; depois disso, o aço irá oxidar. Pode-se 
aplicar cobertura de zinco por um processo chamado de “banho quente” em vez 
de por eletrorrecobrimento, o que resultará em uma camada mais espessa e mais 
protetora, reconhecível pela sua aparência de “madrepérola”. A galvanização é 
frequentemente aplicada pelos fabricantes de automóveis ao painel de instrumen¬ 
tos para inibir a corrosão. Ânodos de sacrifício em zinco também são acoplados 
a motores de popa de alumínio e a cascos de barcos em alumínio para frear a 
corrosão do alumínio na água do mar. 

Um cuidado a se tomar com revestimentos por eletrorrecobrimento é que 
pode ocorrer fragilização do substrato por hidrogênio, causando significativa per¬ 
da de resistência. Acabamentos eletrorrecobertos devem ser evitados em peças 
sujeitas à fadiga. A experiência mostra que a eletrodeposição reduz severamente 
a resistência à fadiga de metais e pode levar a falha prematura. 


* É interessante observar que o cromo em 
sua forma pura é mais mole do que o aço 
endurecido, mas, quando eletrodepositado 
sobre aço, ele se toma mais duro do que 
o substrato de aço. Níquel e ferro também 
têm sua dureza aumentada quando eletror- 
recobrem outros substratos metálicos. O 
mecanismo não é bem compreendido, mas 
acredita-se que microdeformações internas 
se desenvolvam durante o processo de 
recobrimento, o que endurece a camada. 

A dureza do depósito pode ser controlada 
por meio de mudanças nas condições do 
processo. 


Recobrimento catalítico 

O recobrimento catalítico coloca uma camada de níquel sobre o substrato sem a 
necessidade de corrente elétrica. O substrato “catódico”, neste caso, (não há âno¬ 
do) funciona como um catalisador para iniciar uma reação química que faz com 
que os íons níquel da solução eletrolítica sejam reduzidos e depositados sobre o 
substrato. A camada de níquel também funciona como um catalisador e mantém 
a reação acontecendo até que a peça seja retirada do banho. Assim, camadas 
relativamente espessas podem se desenvolver. Os revestimentos têm tipicamente 
entre 0,001 in e 0,002 in de espessura. Ao contrário do eletrorrecobrimento, o 
recobrimento catalítico de níquel é completamente uniforme e penetra orifícios e 
fendas. O revestimento é denso e bastante duro, com aproximadamente 43 HRC. 
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Outros metais podem ser depositados por recobrimento catalítico, porém o níquel 
é o mais comumente utilizado. 

Anodização 

Apesar de o alumínio ser capaz de receber eletrorrecobrimento (com dificuldade), é 
mais comum tratá-lo com anodização. Esse processo cria uma camada muito fina 
de óxido de alumínio na superfície. O revestimento de óxido de alumínio é au- 
tolimitante na medida em que ele evita que o oxigênio atmosférico penetre até 
o substrato e o ataque em serviço. A camada anodizada de óxido é naturalmente 
incolor, mas pigmentos podem ser adicionados para colorir a superfície e prover 
uma agradável aparência em uma variedade de nuanças. Esse método de tratamen¬ 
to superficial é relativamente barato, tem boa resistência à corrosão e a distorção 
provocada é desprezível. Titânio, magnésio e zinco também podem ser anodizados. 

Lima variação da anodização convencional do alumínio é chamada de “ano¬ 
dização profunda”. Sabendo-se que o óxido de alumínio é um material cerâmico, 
ele é naturalmente muito duro e resistente à abrasão. A anodização profunda 
fornece uma camada mais espessa (mas não realmente mais dura) do que a ano¬ 
dização convencional e é geralmente utilizada para proteger peças de alumínio 
relativamente mole do desgaste em situações de contato abrasivo. A dureza desse 
tratamento superficial excede aquela do mais duro aço, e peças de alumínio com 
anodização dura podem trabalhar contra aço endurecido, embora a superfície um 
pouco abrasiva do óxido de alumínio não seja amigável para o aço. 

Revestimentos com plasma pulverizado 

Lima grande variedade de revestimentos cerâmicos pode ser aplicada a peças de 
aço e outros metais utilizando a técnica de plasma pulverizado. As temperaturas 
de aplicação são altas, o que limita a escolha do substrato. Os revestimentos, 
quando pulverizados, possuem um acabamento superficial do tipo “casca de la¬ 
ranja”, o que demanda retificação ou polimento para a obtenção de um acaba¬ 
mento mais fino. A maior vantagem é uma superfície de dureza extremamente 
elevada e de alta resistência química. Entretanto, os revestimentos cerâmicos são 
frágeis e sujeitos à fragmentação sob choques mecânicos ou térmicos. 

Revestimentos químicos 

Os tratamentos químicos mais comuns para metais variam de uma lavagem de áci¬ 
do fosfórico sobre aço (ou ácido crômico sobre alumínio), que fornece resistência 
à corrosão limitada e de curto prazo, até pinturas de vários tipos, projetadas para 
fornecer uma proteção mais durável contra corrosão. Podem-se encontrar pinturas 
em uma grande variedade de formulações para diferentes ambientes e substratos. 
Pinturas de uma parte 5 fornecem proteção um pouco menor do que formulações 
epóxi de duas partes 11 , mas todos os revestimentos químicos devem ser vistos ape¬ 
nas como proteção temporária contra corrosão, especialmente quando usadas so¬ 
bre materiais com tendência à corrosão, como o aço. Acabamentos esmaltados e 
porcelanas sobre aço têm vida mais longa em termos de resistência à corrosão, 
porém sofrem de fragilidade. Novas formulações de pinturas e revestimentos de 
proteção têm sido continuamente desenvolvidas. Informações melhores e mais 
atualizadas podem ser obtidas junto a representantes desses produtos. 


5 N. de T.: Pinturas para aplicação direta, 
sem mistura. 

11 N. de T.: Pinturas que devem ser mistura¬ 
das com um catalisador antes da aplicação. 


2.6 PROPRIEDADES GERAIS DOS METAIS 

A grande variedade de materiais úteis de engenharia pode gerar confusão para o 
engenheiro iniciante. Não há espaço suficiente neste livro para tratar do tópico de 
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seleção de materiais em detalhe. Várias referências são fornecidas na bibliografia 
deste capítulo, as quais o leitor é convidado a utilizar. Tabelas de propriedades 
mecânicas também são fornecidas para um conjunto limitado de materiais no 
Apêndice A deste livro. A Figura 2-17 mostra os módulos de elasticidade para 
vários metais de engenharia. 

As seções que seguem são uma tentativa de fornecer informações gerais e 
diretrizes para o engenheiro de modo que ele possa identificar quais tipos de 
materiais podem ser adequados em uma dada situação de projeto. Espera-se que 
o engenheiro em aperfeiçoamento confie muito na experiência e na ajuda dispo¬ 
nibilizada pelos fabricantes de materiais para a seleção do material ótimo para 
cada projeto. Há também muitas referências publicadas que listam propriedades 
detalhadas para a maioria dos materiais de engenharia. Algumas dessas referên¬ 
cias estão relacionadas na bibliografia deste capítulo. 

Ferro fundido 

Os ferros fundidos constituem toda uma família de materiais. Suas maiores vanta¬ 
gens são o custo relativamente baixo e a facilidade de fabricação. Alguns são fracos 
em tração comparados ao aço, porém, como a maioria dos materiais fundidos, têm 
altas resistências à compressão. Suas densidades, próximas de 0,25 lb/in 3 (6920 
kg/m 3 ), são levemente inferiores às do aço. A maior parte dos ferros fundidos não 
exibe uma relação tensão-deformação linear abaixo do limite elástico; eles não 
obedecem à Lei de Hooke. Seu módulo de elasticidade E é estimado desenhando- 
-se uma reta da origem até o ponto da curva com tensão igual a 1/4 do limite de 
resistência e está na faixa de 14 a 25 Mpsi (97 a 172 MPa). A composição química 
do ferro fundido difere da do aço principalmente por causa de seu alto teor de car¬ 
bono, entre 2% e 4,5%. A grande quantidade de carbono, presente em alguns ferros 
fundidos sob forma de grafita, faz com que algumas dessas ligas sejam fáceis de 
verter como um líquido de fundição e também fáceis de usinar com um sólido. O 
meio mais comum de fabricação é a fundição em areia, com posteriores operações 
de usinagem. Todavia, ferros fundidos não são facilmente soldados. 

O ferro fundido branco é um material muito duro e frágil. Ele é difícil de 
usinar e tem utilização limitada, como em revestimentos para misturadores de 
cimento (betoneiras), onde sua dureza é necessária. 

O ferro fundido cinzento é a forma mais comumente utilizada de ferro fun¬ 
dido. Seus flocos de grafita lhe conferem a aparência acinzentada e o nome. A 
ASTM classifica o ferro fundido cinzento em sete classes, baseado no mínimo 
limite de resistência à tração em kpsi. O classe 20 tem um limite de resistência 
mínimo de 20 kpsi (138 MPa). Os números de classe 20, 25, 30, 35, 40, 50 e 60 
representam, portanto, o limite de resistência à tração em kpsi. O custo aumenta 
com o aumento da resistência. Essa liga é fácil de verter, fácil de usinar e oferece 
bom amortecimento acústico. Isso faz dele a escolha mais popular para bases de 
máquinas, blocos de motores, rotores e tambores de freio, etc. Os flocos de grafi¬ 
ta também lhe conferem boa lubricidade e resistência ao desgaste. Sua resistência 
à tração relativamente baixa não recomenda seu uso em situações em que altas 
cargas de flexão ou fadiga estejam presentes, porém ele é por vezes utilizado em 
virabrequins de motores de baixo custo. Ele pode ser utilizado razoavelmente 
bem em contato contra aço, desde que lubrificado. 

O ferro fundido maleável tem resistência à tração superior à do ferro fun¬ 
dido cinzento, mas seu comportamento em desgaste não é tão bom. O limite de 
resistência na tração pode variar de 50 a 120 kpsi (345 a 827 MPa), dependendo 
da formulação. Ele é frequentemente utilizado em peças que suportam tensões 
de flexão. 
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O ferro fundido nodular (dúctil) tem a mais alta resistência à tração dos fer¬ 
ros fundidos, de aproximadamente 70 a 135 kpsi (480 a 930 MPa). O nome nodular 
vem do fato de suas partículas de grafita terem forma esférica. O ferro fundido no¬ 
dular tem maior módulo de elasticidade (próximo de 25 Mpsi {172 GPa}) do que 
o ferro fundido cinzento e exibe um diagrama tensão-deformação linear. Ele é mais 
tenaz, resistente, mais dúctil e menos poroso do que o ferro fundido cinzento. É 
o ferro fundido que se escolhe para peças sujeitas à fadiga, como virabrequins, 
pistões e camos. 

Aços fundidos 

O aço fundido é similar ao aço manufaturado em termos de sua composição quí¬ 
mica, isto é, ele tem bem menos carbono do que o ferro fundido. As propriedades 
mecânicas do aço fundido são superiores às do ferro fundido, mas inferiores às 
do aço manufaturado. Sua principal vantagem é a facilidade de fabricação por 
fundição em areia ou em cera. O aço fundido é classificado de acordo com seu 
conteúdo de carbono em baixo carbono (< 0,2%), médio carbono (0,2 a 0,5%) e 
alto carbono (> 0,5%). Ligas de aço fundidas contendo outros elementos também 
são fabricadas para altas resistências mecânica e à temperatura. Os limites de re¬ 
sistência à tração das ligas de aço fundido variam de aproximadamente 65 a 200 
kpsi (450 a 1380 MPa). 

Aços conformados 

O termo “conformado” refere-se a todos os processos que manipulam a forma 
do material sem derretê-lo. Laminação a quente e laminação a frio são os dois 
métodos mais comumente utilizados, porém existem muitas variantes, como esti¬ 
ramento, estampagem, extrusão e prensagem. O denominador comum é o escoa¬ 
mento intencional do material para mudar sua forma, seja à temperatura ambien¬ 
te ou à temperatura elevada. 

O aço laminado a quente é produzido forçando-se lingotes de aço quentes 
através de conjuntos de cilindros ou matrizes que progressivamente mudam sua 
forma para vigas I, seções em L, ângulos, planos, quadrados, cilindros, tubos, 
placas, chapas, etc. O acabamento superficial de formas laminadas a quente é 
rugoso devido à oxidação a temperaturas elevadas. As propriedades mecânicas 
também são relativamente baixas, porque o material termina o processo em um 
estado recozido ou normalizado, a menos que receba deliberadamente tratamento 
térmico após a fabricação. Ele é a escolha típica para componentes estruturais de 
aço baixo carbono utilizados nas estruturas da construção civil e de máquinas 
operatrizes. Material laminado a quente também é usado em peças mecânicas 
sujeitas a usinagem extensa (engrenagens, camos, etc.) em que o acabamento do 
material bruto é irrelevante e para as quais se desejem propriedades uniformes e de 
material não trabalhado a frio, devendo preceder um tratamento térmico planeja¬ 
do. E possível encontrar uma larga variedade de ligas e conteúdos em carbono 
sob a forma laminada a quente. 

O aço laminado a frio é produzido a partir de lingotes ou de formas laminadas 
a quente. O material é levado a sua forma e tamanho finais pelo rolamento entre 
cilindros de aço endurecidos ou pela prensagem através de matrizes à tempe¬ 
ratura ambiente. Os cilindros ou matrizes dão polimento à superfície e traba¬ 
lham o material a frio, aumentando sua resistência e reduzindo sua ductilidade, 
da mesma maneira como se descreveu na seção sobre conformação mecânica e 
endurecimento. O resultado é um material com bom acabamento superficial e 
dimensões precisas comparado ao material laminado a quente. Sua resistência e 
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sua dureza são aumentadas à custa de significativas deformações residuais, que 
podem ser aliviadas durante a usinagem, a soldagem ou o tratamento térmico, 
causando distorção. Formas laminadas a frio comumente disponíveis são cha¬ 
pas, tiras, placas, barras cilíndricas ou retangulares, tubos, etc. Formas estruturais 
como vigas I são geralmente encontradas apenas com laminação a quente. 


* ASTM é a American Society for Testing 
and Materials - Sociedade Americana para 
Testes e Materiais; AISI é o American Iron 
and Steel Institute - Instituto Americano de 
Ferro e Aço; e SAE é a Society of Automo¬ 
tive Engineers - Sociedade dos Engenheiros 
Automobilísticos. O AISI e a SAE utilizam as 
mesmas designações para os aços. 


Sistemas de numeração de aços 

Vários sistemas de numeração de aços estão em uso. A ASTM, o AISI e a SAE* 
planejaram códigos para definir os elementos de liga e o conteúdo de carbono 
de aços. A Tabela 2-5 lista algumas das designações AISI/SAE para ligas de aço 
comumente utilizadas. Os dois primeiros dígitos indicam os principais elementos 
de liga. Os dois últimos dígitos indicam a quantidade de carbono presente, ex¬ 
pressos em termos de centésimos de 1%. A ASTM e a SAE desenvolveram um 
novo Sistema Unificado de Numeração (UNS - Unified Numbering System) para 
todas as ligas metálicas, que utiliza o prefixo UNS seguido de uma letra e um 
número de cinco dígitos. A letra define a categoria da liga, F para ferro fundido, 
G para aços-carbono e baixa liga, K para aços para aplicações especiais, S para 
aços inoxidáveis e T para aços ferramenta. Para a série G, os números são os mes¬ 
mos das designações AISI/SAE da Tabela 2-5, com a adição de um zero no final. 
Por exemplo, SAE 4340 passa a ser UNS G43400. Veja a referência 2 para mais 
informações sobre sistemas de numeração de metais. Usaremos as designações 
AISI/SAE para aços. 

O aço-carbono comum é designado com 1 como primeiro dígito e 0 como 
segundo, já que não há outro elemento de liga além do carbono. Os aços de baixo 


Tabela 2-5 Designações AISI/SAE para ligas de aço 

Lista parcial - sobre outras ligas disponíveis, consulte os fabricantes 

Tipo 

Série AISI/SAE 

Principais elementos de liga 

Aços-carbono 

Comum 

10xx 

Carbono 

Usinagem fácil 

11 XX 

Carbono com enxofre (ressulfurado) 

Aços-liga 

Manganês 

13xx 

1,75% manganês 


15xx 

1,00 a 1,65% manganês 

Níquel 

23xx 

3,50% níquel 


25xx 

5,00% níquel 

Níquel-cromo 

31xx 

1,25% níquel e 0,65 ou 0,80% cromo 


33xx 

3,50% níquel e 1,55% cromo 

Molibdênio 

40xx 

0,25% molibdênio 


44xx 

0,40 ou 0,52% molibdênio 

Cromo-molibdênio 

41 xx 

0,95% cromo e 0,20% molibdênio 

Níquel-cromo-molibdênio 

43xx 

1,82% níquel, 0,50 ou 0,80% cromo e 0,25% molibdênio 


47xx 

1,45% níquel, 0,45% cromo e 0,20 ou 0,35% molibdênio 

Níquel-molibdênio 

46xx 

0,82 ou 1,82% níquel e 0,25% molibdênio 


48xx 

3,50% níquel e 0,25% molibdênio 

Cromo 

50xx 

0,27 a 0,65% cromo 


51 xx 

0,80 a 1,05% cromo 


52xx 

1,45% cromo 

Cromo-vanádio 

61 xx 

0,60 a 0,95% cromo e 0,10 a 0,15% vanádio, no mínimo 
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carbono são os de numeração AISI 1005 a 1030, os de médio carbono de 1035 
a 1055 e os de alto carbono, de 1060 a 1095. A série AISI 1 lxx tem a adição de 
enxofre, principalmente para melhorar a usinabilidade. Esses aços são chamados 
“de usinagem livre” e não são considerados aços-liga, pois o enxofre não me¬ 
lhora as propriedades mecânicas, pelo contrário, torna o aço frágil. O limite de 
resistência à tração de um aço-carbono comum pode variar de aproximadamente 
60 a 150 kpsi (414 a 1034 MPa) dependendo do tratamento térmico. 


Os aços-liga contêm vários elementos adicionados em pequenas quantida¬ 
des para melhorar a resistência do material, sua capacidade de ser endurecido, 
sua resistência à temperatura, à corrosão e outras propriedades. Qualquer nível 
de carbono pode ser combinado com esses elementos de liga. Adiciona-se cromo 
para melhorar resistência, ductilidade, tenacidade, resistência ao desgaste e capa¬ 
cidade de ser endurecido. Também se adiciona níquel para melhorar a resistência 
sem perda de ductilidade, e ele também eleva a capacidade de receber endureci¬ 
mento superficial. O molibdênio, utilizado em combinação com níquel e/ou cro¬ 
mo, acrescenta dureza, reduz fragilidade e aumenta a tenacidade. Muitos outros 
elementos de liga em combinações variadas, como mostrado na Tabela 2-5, são 
usados para alcançar propriedades específicas. Fabricantes de aço especializados 
são a melhor fonte de informação e o melhor apoio para o engenheiro que procu¬ 
ra o material mais adequado para uma aplicação qualquer. O limite de resistência 
à tração de aços-liga pode variar de aproximadamente 80 a 300 kpsi (550 a 2070 
MPa), dependendo de elementos de liga e tratamentos térmicos. O Apêndice A 
contém tabelas com propriedades mecânicas para uma seleção de aços carbono 
e aços-liga. A Figura 2-18 mostra limites de resistência aproximados de alguns 
aços-carbono e liga normalizados, e a Figura 2-19, diagramas tensão-deformação 
de engenharia para ensaios de tração de três aços. 

Os aços ferramenta são aços-liga médio a alto carbono especialmente formu¬ 
lados para prover alta dureza em combinação com resistência ao desgaste e su¬ 
ficiente tenacidade para resistir às cargas de choque experimentadas em serviço, 
como ferramentas de corte, matrizes e moldes. Existe no mercado uma grande 
variedade de aços ferramenta. Para obter mais informações, procure na bibliogra¬ 
fia e na literatura de fabricantes. 

Os aços inoxidáveis são aços-liga que contêm ao menos 10% de cromo e ofere¬ 
cem uma resistência à corrosão bastante melhorada em relação aos aços comuns 
e liga, ainda que seu nome não deva ser tomado ao pé da letra. Aços inoxidáveis 
irão sofrer oxidação e corrosão (lenta) em ambientes agressivos como a água do 
mar. Alguns aços inoxidáveis têm resistência melhorada contra altas temperaturas. 
Existem quatro tipos de aço inoxidável, chamados martensítico, ferrítico, aus- 
tenítico e de endurecimento por precipitação. 

O aço inoxidável martensítico contém de 11,5 a 15% de Cr e 0,15 a 1,2% de 
C, é magnético, pode ser endurecido por tratamento térmico e é comumente utiliza¬ 
do para instrumentos cortantes. O aço inoxidável ferrítico contém mais de 16% 
de Cr e baixo teor de carbono, é magnético, mole e dúctil, porém não é tratável 
termicamente, ainda que sua resistência possa ser modestamente aumentada por 
trabalho mecânico a frio. Ele é utilizado para peças estampadas, como panelas, e 
tem melhor resistência à corrosão do que o aço inoxidável martensítico. Os aços 
inoxidáveis ferrítico e martensítico são chamados de aço inoxidável série 400. 

O aço inoxidável austenítico é ligado com 17 a 25% de cromo e 10 a 20% de 
níquel. Ele tem melhor resistência à corrosão por causa do níquel, é amagnético 
e tem excelentes ductilidade e tenacidade. Só pode ser endurecido por trabalho a 
frio. Ele é classificado como aço inoxidável série 300. 

Os aços inoxidáveis de endurecimento por precipitação são designados 
por suas porcentagens de liga seguidas pelas letras PH, como em 17-4 PH, que 
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Diagramas tensão-deformação de ensaios de tração para três ligas de aço. (Extraído da 
Figura 5-16, p. 160, in N. E. Dowling, Mechanical Behavior of Materials, Prentice- 
Hall, Englewood Cliffs, N.1993, com permissão) 

contém 17% de cromo e 4% de níquel. Essas ligas oferecem alta resistência me¬ 
cânica e altas resistências à temperatura e à corrosão. 

Os aços inoxidáveis série 300 são muito soldáveis, mas os da série 400 o são 
menos. Todos os tipos de aço inoxidável têm menor condutividade térmica do que o 
aço comum, e muitas das ligas inoxidáveis são difíceis de usinar. Todos os aços ino¬ 
xidáveis são significativamente mais caros do que o aço comum. Veja o Apêndice 
A para dados de propriedades mecânicas. 

Alumínio 

O alumínio é o metal não ferroso mais amplamente utilizado, perdendo somente 
para o aço em termos de consumo mundial. O alumínio é produzido nas formas 
“puro” e em liga. Comercialmente, dispõe-se de alumínio com até 99,8% de pu¬ 
reza. Os elementos de liga mais comum nesse metal são cobre, silício, magnésio, 
manganês e zinco, em quantidades variáveis até próximo de 5%. As principais 
vantagens do alumínio são sua baixa densidade, boa relação resistência-peso 
(SWR - strength-to-weight ratio), ductilidade, excelente maleabilidade, capa¬ 
cidade de ser fundido, de ser soldado, resistência à corrosão, alta condutividade 
e custo razoável. Sua densidade é aproximadamente 1/3 da do aço (0,10 lb/in 3 
contra 0,28 lb/in 3 ); sua rigidez em relação à do aço também corresponde a 1/3 (H al 
= 10,3 Mpsi {71 GPa) contra E aço = 30 Mpsi {207 GPa}) e, de maneira geral, ele é 
menos resistente. Comparando-se os limites de resistência de aço baixo carbono 
e alumínio puro, o aço é cerca de três vezes mais resistente. Assim, a resistência 
específica (resistência por unidade de massa) é aproximadamente a mesma nessa 
comparação. Entretanto, o alumínio puro raramente é utilizado em aplicações de 
engenharia. Ele é muito mole e fraco. As principais vantagens do alumínio puro 
são seu acabamento brilhante e a boa resistência à corrosão. Ele é usado princi¬ 
palmente em aplicações estéticas e decorativas. 

As ligas de alumínio têm resistências significativamente mais elevadas que 
as do alumínio puro e são muito utilizadas em engenharia, tendo nas indústrias 
aeronáutica e automotiva seus maiores usuários. As ligas de alumínio de alta re¬ 
sistência têm limites de ruptura na faixa de 70 a 90 kpsi (480 a 620 MPa) e limi¬ 
tes de escoamento cerca de duas vezes maior do que o do aço doce. Eles se com- 
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param com certa vantagem ao aço médio carbono quanto à resistência específica. 
O alumínio compete com êxito com o aço em algumas aplicações, apesar de que 
poucos materiais superam o aço quando altas resistências se fazem necessárias. 
Ver na Figura 2-20 os limites de ruptura de algumas ligas de alumínio. A Figura 
2-21 mostra diagramas tensão-deformação de engenharia de ensaios de tração 
para três ligas de alumínio. A resistência do alumínio é reduzida a baixas tempe¬ 
raturas, bem como a temperaturas elevadas. 

Algumas ligas de alumínio permitem endurecimento por tratamento térmico 
e outras por encruamento ou precipitação e envelhecimento. Ligas de alumínio 
de alta resistência são cerca de 1,5 vezes mais duras do que um aço mole, e tra¬ 
tamentos superficiais como anodização profunda podem tornar a superfície do 
alumínio mais dura do que o mais duro aço. 

O alumínio está entre os materiais de engenharia mais facilmente trabalháveis, 
ainda que ele tenda a encruar. Ele pode ser facilmente fundido, usinado, soldado* 
e conformado a quente ou a frio/ Ele pode, também, ser extrudado. Ligas de 
alumínio são especialmente formuladas para fundição em areia e em matriz, bem 
como para formas batidas e extrudadas e para peças forjadas. 

As ligas de alumínio conformadas existem no mercado em uma grande varie¬ 
dade de formas como vigas I, perfis em L, canaletas, barras, tiras, chapas e tu¬ 
bos. A extrusão permite também formas personalizadas a um custo relativamente 
baixo. O sistema de numeração de ligas da Aluminum Association é mostrado 
na Tabela 2-6. O primeiro dígito indica o elemento de liga principal e define a 
série. A dureza é indicada por um sufixo que contém uma letra e até três números, 
como definido na tabela. As ligas de alumínio de maior disponibilidade e mais 
comumente utilizadas em aplicações de projeto de máquinas são as das séries 
2000 e 6000. 

A liga de alumínio mais antiga é a 2024, que contém 4,5% de cobre, 1,5% 
de magnésio e 0,8% de manganês. Ela está entre as ligas de alumínio de melhor 
usinabilidade e aceita tratamento térmico. Nas têmperas mais altas, como -T3 
e -T4, ela possui um limite de resistência à tração que se aproxima de 70 kpsi 
(483 MPa), o que também a torna uma das ligas de alumínio de maior resistência. 
Ela também tem alta resistência à fadiga. Contudo, ela tem baixa soldabilidade e 
conformabilidade em relação às outras ligas de alumínio. 



FIGURA 2-21 

Diagramas experimentais tensão-deformação para três ligas de alumínio. (Extraído 
da Fig. 5.17, p. 160, em N. E. Dowling, Mechanical Behavior of Materials, Prentice- 
-Hall, Englewood Cliffs, N. J., 1993, com permissão.) 
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FIGURA 2-20 

Tensões limite de ruptura de 
algumas ligas de alumínio. 


* O aquecimento da soldagem causa re- 
cozimento localizado, o que pode remover 
propriedades de resistência desejáveis que 
foram obtidas por trabalho a frio ou trata¬ 
mento térmico em qualquer metal. 

+ Algumas ligas de alumínio irão sofrer 
trabalho a frio quando conformadas, de 
tal modo que, quando se tentar deformá- 
-las novamente (sem prévio recozimento), 
elas irão fraturar. Alguns ciclistas preferem 
quadros de aço aos de alumínio, apesar do 
seu maior peso, porque, uma vez que um 
quadro de alumínio é deformado em uma 
queda, ele não pode ser trazido de volta à 
sua configuração original sem trincar. Qua¬ 
dros em tubos de aço danificados podem 
ser endireitados e reutilizados. 
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Tabela 2-6 Designação da Aluminum Association para ligas de alumínio 

Lista pardal - consulte os fabricantes sobre outras ligas disponíveis 


Série Elementos de liga principais Ligas secundárias 


Ixxx 

Comercialmente puro (99%) 

Nenhuma 

2xxx 

Cobre (Cu) 

Mg, Mn, Si 

3xxx 

Manganês (Mn) 

Mg, Cu 

4xxx 

Silício (Si) 

Nenhuma 

5xxx 

Magnésio (Mg) 

Mn, Cr 

6xxx 

Magnésio e Silício 

Cu, Mn 

7xxx 

Zinco (Zn) 

Mg, Cu, Cr 

Designações de dureza 

xxx-F 

xxx-O 

xxx-Hyyy 

xxx-Tyyy 

Como fabricado 

Recozido 

Encruado 

Endurecido por tratamento térmico/envelhecimento 


A liga 6061 contém 0,6% de silício, 0,27% de cobre, 1,0% de manganês e 
0,2% de cromo. Ela é amplamente utilizada em aplicações estruturais por causa 
de sua excelente soldabilidade. Sua resistência é de aproximadamente 40 a 45 
kpsi (276 a 310 MPa) nas têmperas mais altas. Ela tem menor resistência à fadiga 
do que o alumínio 2024. E facilmente usinada e é uma liga popular para extrusão, 
que é um processo de conformação a quente. 

A série 7000 é chamada de alumínio aeronáutico e é mais utilizada em estru¬ 
turas de aviões. São as ligas de alumínio mais resistentes, com limites de ruptura 
na tração de até 98 kpsi (676 MPa) e a mais alta resistência à fadiga: cerca de 22 
kpsi (152 MPa) a 10 8 ciclos. Algumas ligas também estão disponíveis na forma 
alclad, que recebe uma fina camada de alumínio puro sobre um ou ambos os 
lados para aumentar a resistência à corrosão. 

As ligas de alumínio fundido têm formulação diferente daquelas para confor¬ 
mação. Algumas delas podem ser endurecidas, porém suas resistências e ducti- 
lidades são menores do que as das ligas para conformação. Encontram-se dispo¬ 
níveis ligas para fundição em areia, fundição em matriz ou fundição em molde 
de cera (investment casting). Veja no Apêndice A as propriedades mecânicas de 
ligas de alumínio conformadas e fundidas. 

Titânio 

Apesar de descoberto como elemento em 1791, a produção comercial do titânio 
só começou a partir dos anos 1940. Assim, ele está entre os mais novos metais de 
engenharia. O titânio pode ser a resposta às preces dos engenheiros, em alguns 
casos. Ele tem um limite superior de temperatura de trabalho de 1200 a 1400°F 
(650 a 750°C), seu peso é metade do peso do aço (0,16 lb/in 3 {4429 kg/m 3 }) e é 
tão resistente quanto um aço de resistência média (135 kpsi {930 MPa} típico). 
Seu módulo de elasticidade vai de 16 a 18 Mpsi (110 a 124 Gpa), ou aproxima¬ 
damente 60% da rigidez do aço. Sua resistência específica se aproxima muito 
daquelas das mais resistentes ligas de aço e supera a resistência específica de 
aços de média resistência por um fator de 2. Sua rigidez específica é maior do 
que a do aço, o que o torna igual ou melhor na limitação de deflexões. Ele tam¬ 
bém é amagnético. 

O titânio é muito resistente à corrosão e é atóxico, o que permite seu uso em 
contato com produtos de características ácidas ou básicas, alimentícios ou quími- 
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cos, e dentro do corpo humano como substituição a válvulas cardíacas e juntas da 
bacia, por exemplo. Infelizmente, ele é caro em comparação com o alumínio ou 
com o aço. O titânio encontra grande espaço na indústria aeroespacial, especialmen¬ 
te em estruturas de aviões militares e em motores a jato, onde se requer ao mesmo 
tempo resistência, baixo peso e altas resistências à temperatura e à corrosão. 

Encontra-se comercialmente titânio puro e na forma de liga em combinações 
com alumínio, vanádio, silício, ferro, cromo e manganês. Suas ligas podem ser 
endurecidas e anodizadas. Há um número limitado de formas usuais disponíveis 
comercialmente. Ele pode ser forjado e conformado, mas é de difícil fundição, 
usinagem ou conformação a frio. A exemplo do aço, e diferentemente da maioria 
dos outros metais, algumas ligas de titânio exibem um verdadeiro limite de resis¬ 
tência à fadiga, ou nivelamento da resistência à fadiga, a partir de 10 6 ciclos de 
solicitações repetidas, como mostrado na Figura 2-10. Ver no Apêndice A dados 
de propriedades mecânicas. 

Magnésio 

O magnésio é o mais leve dos metais comercialmente disponíveis, porém é rela¬ 
tivamente fraco. As resistências à tração de suas ligas estão entre 10 e 50 kpsi (69 e 
345 MPa). Os elementos de liga mais comuns são o alumínio, o manganês e o zin¬ 
co. Por causa de sua baixa densidade (0,065 lb/in 3 {1800 kg/m 3 }), sua resistência 
específica se aproxima daquela do alumínio. Seu módulo de elasticidade é 6,5 
Mpsi (45 Gpa) e sua rigidez específica excede a rigidez do alumínio e do aço. Ele 
é facilmente fundido e usinado, mas é mais frágil do que o alumínio e, por isso, 
difícil de ser conformado a frio. 

Ele é amagnético e tem uma resistência à corrosão bastante boa, melhor do 
que a do aço, mas não tão elevada quanto a do alumínio. Algumas ligas de mag¬ 
nésio podem ser endurecidas, e todas elas podem ser anodizadas. E o metal mais 
ativo na escala galvânica e não pode ser combinado com quase nenhum outro 
metal em ambientes úmidos. O magnésio é também extremamente inflamável, 
especialmente quando na forma de pó ou cavaco, e suas chamas não podem ser 
combatidas com água. Quando usinado, é preciso utilizar uma alimentação com 
óleo refrigerante para evitar o fogo. Ele é, de maneira geral, duas vezes mais caro 
por unidade de peso do que o alumínio. O magnésio é utilizado em aplicações 
em que o peso é uma restrição de suma importância, como nas caixas fundidas de 
motosserras e em outros equipamentos segurados nas mãos. Veja no Apêndice A 
dados de propriedades mecânicas. 

Ligas de cobre 

O cobre puro é mole, fraco e maleável, e é usado principalmente para tubulações, 
chapas de proteção, condutores elétricos (fios) e motores. Ele pode ser pronta¬ 
mente trabalhado a frio e pode se tornar frágil após a conformação, devendo ser 
recozido entre estampagens sucessivas. 

Muitas ligas são possíveis com o cobre. As mais comuns são latões e bronzes, que 
são famílias de ligas. Os latões, em geral, são ligas de cobre e zinco em propor¬ 
ções variáveis, e são utilizados em muitas aplicações, desde munição para artilharia 
leve e pesada até abajures e joalheria. 

Os bronzes foram originalmente definidos como ligas de cobre e estanho, 
mas hoje incluem também ligas que não contêm estanho, como bronze de silício 
e bronze de alumínio; portanto, a terminologia ficou um pouco confusa. O bron¬ 
ze de silício é utilizado em aplicações navais, como em hélices de navios. 

O cobre-berílio não é nem latão nem bronze, e é a mais resistente das ligas 
de cobre, com limites de ruptura atingindo os das ligas de aço (200 kpsi {1380 
MPa} ). Ele é frequentemente usado em molas que devem ser amagnéticas, con- 
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duzir eletricidade ou trabalhar em ambientes corrosivos. O bronze-fósforo tam¬ 
bém é usado para molas, mas, diferentemente do cobre-berílio, ele não pode ser 
flexionado ao longo do grão ou tratado termicamente. 

O cobre e suas ligas têm excelente resistência à corrosão e são amagnéticos. 
Todas as ligas de cobre podem ser fundidas, conformadas a quente ou a frio e usi¬ 
nadas, mas o cobre puro é de usinagem difícil. Algumas ligas podem ser tratadas 
termicamente, e todas sofrem encruamento. O módulo de elasticidade da maioria 
das ligas de cobre é aproximadamente 17 Mpsi (117 Gpa) e sua densidade é le¬ 
vemente maior do que a do aço: 0,31 lb/in 3 (8580 kg/m 3 ). Ligas de cobre são caras 
quando comparadas a outros materiais estruturais. Veja no Apêndice A dados de 
propriedades mecânicas. 

2.7 PROPRIEDADES GERAIS DE NÃO METAIS 

A utilização de materiais não metálicos aumentou muito nos últimos 50 anos. As 
vantagens usuais procuradas são baixo peso, resistência à corrosão, resistência à 
temperatura, resistência dielétrica e facilidade de fabricação. O custo pode variar 
de baixo a alto comparado com os metais, dependendo do material não metálico 
particular. Há três categorias gerais de não metais de interesse geral na engenha¬ 
ria: polímeros (plásticos), cerâmicas e compósitos. 

Os polímeros possuem uma grande variedade de propriedades, dentre as 
quais se destacam baixo peso, resistência e rigidez relativamente baixas, boas 
resistências elétrica e à corrosão e custo relativamente baixo por unidade de 
volume. As cerâmicas podem ter resistências à compressão (mas não à tra¬ 
ção) extremamente altas, alta rigidez, alta resistência à temperatura, alta re¬ 
sistência dielétrica (resistência à passagem de corrente elétrica), alta dureza e 
relativamente baixo custo por unidade de volume. Os compósitos podem ter 
quase qualquer combinação de propriedades desejadas dependendo de como 
são construídos, incluindo as mais altas resistências específicas alcançáveis de 
qualquer material. Os compósitos podem ter custo baixo ou muito elevado. Va¬ 
mos discutir brevemente os não metais e algumas de suas aplicações. O espaço 
não permite um tratamento completo dessas importantes classes de materiais; 
portanto, o leitor é convidado a consultar a bibliografia para informações mais 
aprofundadas. O Apêndice A fornece alguns dados de propriedades mecânicas 
para os polímeros. 

Polímeros 

A palavra polímero vem de poli = muitas e de meros = partes. Os polímeros são 
moléculas orgânicas de cadeias muito longas baseadas em compostos de carbo¬ 
no. (Existe também uma família de compostos poliméricos baseados em molécu¬ 
las de silício.) A fonte da maior parte dos polímeros é o petróleo ou o carvão, os 
quais contêm o carbono ou os hidrocarbonetos necessários para criar polímeros. 
Existem muitos compostos poliméricos naturais (cera, borracha, proteínas, etc.); 
no entanto, a maior parte dos polímeros usados em engenharia é sintetizada pelo 
homem. Suas propriedades podem ser feitas sob medida em uma larga faixa por 
copolimerização com outros compostos ou pela formação de “ligas” com dois ou 
mais polímeros. Misturas de polímeros com materiais inorgânicos como talco ou 
fibra de vidro também são comuns. 

Por causa de sua variedade, é difícil generalizar sobre as propriedades me¬ 
cânicas dos polímeros, mas, comparados aos metais, eles têm baixa densidade, 
baixa resistência, baixa rigidez, diagramas tensão-deformação elásticos não li¬ 
neares, como ilustrado na Figura 2-22 (com algumas exceções), baixa dureza, ex¬ 
celentes resistências elétrica e à corrosão e facilidade de fabricação. Seus módu¬ 
los aparentes de elasticidade variam largamente de perto de 10 kpsi (69 MPa) até 
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FIGURA 2-22 

Diagramas tensão-deformação de ensaios de tração para três polímeros 
termoplásticos. (Extraído da Fig. 5.18, p. 161, em N. E. Dowling, Mechanical 
Behavior of Materials, Prentice-Hall, 1993, com permissão.) 

por volta de 400 kpsi (2,8 Gpa), todos bem menos rígidos do que qualquer metal. 
Seu limite de ruptura varia de 4 kpsi (28 MPa) para o polímero não enchido mais 
fraco, até 22 kpsi (152 MPa) para os polímeros enchidos com fibra de vidro mais 
resistentes. A densidade relativa (à densidade da água) para a maioria dos polí¬ 
meros varia aproximadamente de 0,95 a 1,8, comparada com aproximadamente 
2 para o magnésio, 3 para o alumínio, 8 para o aço e 13 para o chumbo. Assim, 
apesar de as resistências absolutas dos polímeros serem baixas, suas resistências 
específicas são respeitáveis devido às suas baixas densidades. 

Os polímeros são divididos em duas classes: termoplásticos e termofixos 
(ou termorrígidos). Os polímeros termoplásticos podem ser repetidamente fun¬ 
didos e solidificados, ainda que suas propriedades possam se degradar devido às 
altas temperaturas de fusão. Os termoplásticos são fáceis de moldar e seus refu¬ 
gos e restos podem ser reaproveitados em uma nova moldagem. Nos polímeros 
termofixos ocorrem ligações cruzadas quando aquecidos pela primeira vez para 
conformação; em um aquecimento posterior, os termofixos irão queimar em vez 
de derreter. Ligações cruzadas criam conexões (como os degraus de uma escada 
de pintor) entre as moléculas de cadeia longa que se enrolam e se torcem através 
de um polímero. Essas ligações cruzadas adicionam resistência e rigidez. 

Uma outra divisão entre os polímeros pode ser feita entre os compostos en¬ 
chidos e não enchidos. Os elementos de enchimento são geralmente materiais 
inorgânicos, como carvão, grafite, talco, fibra de vidro picada e metais em pó. 
Enchimentos são adicionados às resinas termoplásticas e termofixas, apesar de 
serem mais frequentemente utilizados com as últimas. Esses compostos enchidos 
possuem maiores resistência, rigidez e resistência à temperatura que aquelas de 
polímeros sem enchimentos, porém são mais difíceis de moldar e fabricar. 

Dispõe-se comercialmente de uma confusa variedade de polímeros. A confu¬ 
são é aumentada pela proliferação de marcas comerciais para compostos simila¬ 
res feitos por diferentes fabricantes. Os nomes químicos genéricos de polímeros 
tendem a ser longos, complexos e difíceis de lembrar. Em alguns casos, uma mar- 
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Tabela 2-7 

Famílias de polímeros 

Termoplásticos 
Celulósicos 
Etilênicos 
Poliamidas 
Po li acetatos 
Policarbonatos 
Óxidos polifenilínicos 
Polissulfonas 

Termofixos 

Aminas 

Elastômeros 

Epóxis 

Fenólicos 

Poliésteres 

Silicones 

Uretanos 


ca comercial particular de um polímero foi tão utilizada que se tomou genérica. 
Náilon, plexiglass e fiberglass são exemplos. O aprendizado dos nomes químicos 
genéricos associados às principais famílias de polímeros de engenharia e das respec¬ 
tivas marcas comerciais elimina boa parte da confusão. A Tabela 2-7 mostra vá¬ 
rias famílias importantes de polímeros. As propriedades mecânicas de alguns deles 
que têm aplicações significativas em engenharia estão incluídas no Apêndice A. 

Cerâmicas 

Materiais cerâmicos estão encontrando cada vez mais aplicações em engenharia, 
e grandes esforços estão sendo colocados no desenvolvimento de compostos 
cerâmicos. As cerâmicas estão entre os mais antigos materiais de engenharia 
conhecidos: tijolos de argila são materiais cerâmicos. Apesar de ainda ser larga¬ 
mente utilizada em construções, a argila hoje não é mais considerada uma cerâ¬ 
mica de engenharia. Cerâmicas de engenharia são tipicamente compostas de ele¬ 
mentos metálicos e não metálicos. Eles podem ser óxidos simples de um metal, 
misturas de óxidos metálicos, carbetos, boretos, nitretos e outros compostos como 
Ah0 3 , MgO, SiC e Si 3 N 4 , por exemplo. As principais propriedades de materiais 
cerâmicos são alta dureza e fragilidade, altas resistências química e à tempera¬ 
tura, alta resistência à compressão, alta resistência dielétrica e, potencialmente, 
baixos peso e custo. Materiais cerâmicos são duros demais para ser usinados 
com as técnicas convencionais e normalmente são formados pela compactação 
de pó, então queimados ou sinterizados para formar ligações entre partículas e 
aumentar sua resistência. A compactação do pó pode ser feita em moldes ou por 
pressão hidrostática. Algumas vezes, pó de vidro é misturado com a cerâmica, 
e o resultado é queimado para derreter o vidro e fundir os dois materiais um 
com o outro. Têm-se feito tentativas para substituir os metais tradicionais por 
cerâmicas em aplicações como blocos de motores fundidos, pistões e outras pe¬ 
ças do motor. A baixa resistência à tração, a porosidade e a baixa tenacidade à 
fratura da maior parte das cerâmicas podem ser problemas para essas aplicações. 
Compostos cerâmicos de plasma pulverizado são frequentemente usados como 
revestimentos duros sobre substratos metálicos para prover superfícies resisten¬ 
tes ao desgaste e à corrosão. 


Tabela 2-8 

Resistências do ferro e do aço 

Forma 

S ut kpsi (MPa) 

Teórica 

2900 (20E3) 

"Fio de cabelo" 
(Whisker) 

1800 (12E3) 

Arame fino 

1400 (10E3) 

Aço doce 

60 (414) 

Ferro fundido 

40 (276) 


Compósitos 

A maior parte dos compósitos é feita pelo homem, mas alguns, como a madeira, 
existem na natureza. A madeira é um compósito de longas fibras de celulose 
mantidas juntas em uma matriz resinosa de lignina. Compósitos feitos pelo ho¬ 
mem são tipicamente uma combinação de algum material resistente e fibroso 
como fibras de vidro, carbono, ou boro coladas entre si em uma matriz de resina 
como epóxi ou poliéster. A fibra de vidro (fiberglass ) utilizada em barcos e outros 
veículos é um exemplo comum de compósito de poliéster reforçado com fibras 
de vidro (GFRP - glass-fiber reinforced polyester ). As propriedades direcionais 
de um compósito podem ser feitas sob medida para uma determinada aplicação, 
pelo arranjo das fibras em diferentes justaposições como paralelas, entrelaçadas 
em ângulos particulares ou aleatórios, ou enroladas em torno de uma haste. Com¬ 
pósitos projetados para uma aplicação específica estão sendo utilizados cada vez 
mais em aplicações de alta solicitação mecânica, como estruturas aeronáuticas, 
devido a suas altas relações resistência-peso comparado aos metais estruturais 
comuns. Resistência à temperatura e à corrosão também podem ser determinadas 
no projeto de alguns materiais compósitos. Esses compósitos normalmente não 
são nem homogêneos nem isotrópicos, como foi discutido na Seção 2.3. 

E interessante observar que, se calcularmos a resistência teórica de qualquer 
material cristalino “puro” baseado nas ligações interatômicas do elemento, as 
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resistências calculadas serão ordens de magnitude mais altas do que aquelas ob¬ 
servadas em qualquer teste de um material “real”, como visto na Tabela 2-8. As 
enormes diferenças entre as resistências teóricas e reais são atribuídas a rupturas 
das ligações atômicas devido a defeitos cristalinos no material real. Isto é, consi- 
dera-se impossível fabricar “qualquer coisa pura” em qualquer escala superatô- 
mica realista. Presume-se que, se fosse possível fabricar um “fio” de ferro puro 
de apenas um átomo de diâmetro, ele exibiria sua “super-resistência teórica”. 
“Fios de cabelo” ( whiskers ) cristalinos têm sido feitos com sucesso de alguns 
materiais elementares e exibem resistências à tração muito altas, aproximando-se 
de seus valores teóricos (Tabela 2-8). 

Outra evidência empírica para essa teoria vem do fato de que fibras de qual¬ 
quer material feitas com diâmetros muito pequenos apresentam resistências à tra¬ 
ção bem mais altas do que seria esperado de ensaios de tração com amostras maio¬ 
res do mesmo material. Presumidamente, as seções transversais muito pequenas 
se aproximam de um estado de material “mais puro”. Por exemplo, sabe-se que o 
vidro tem baixa resistência à tração. Entretanto, fibras de vidro de pequeno diâ¬ 
metro apresentam resistência à tração bem maior do que o vidro plano, tornando- 
-as uma fibra prática (e barata) para emprego em cascos de embarcações, que são 
submetidos a altas tensões de tração em operação. Fibras de pequeno diâmetro de 
carbono e boro exibem limites de tração ainda mais altos do que a fibra de vidro, 
o que explica seu uso em compósitos para aplicações em naves espaciais e aero¬ 
naves militares, onde seu custo relativamente alto não é um empecilho. 

2.8 SELECIONANDO MATERIAIS 

Uma das decisões mais importantes em projetos é a escolha adequada do ma¬ 
terial. Os materiais limitam projetos, e novos materiais que ainda estão sendo 
inventados abrem novas possibilidades de projetos. Seria útil se houvesse uma 
maneira sistemática de selecionar um material para uma aplicação. M. F. Ashby 
propôs uma abordagem que separa várias propriedades de material umas das ou¬ 
tras para formar “gráficos de seleção de materiais”. t3J Estes materiais podem ser 
divididos em seis categorias: metais, cerâmicos, polímeros (sólidos ou em espu¬ 
ma), elastômeros, vidros e compostos (incluindo madeira). Os membros dessas 
categorias e subcategorias tendem a se agrupar em um gráfico desse tipo. 

A Figura 2-23 mostra um gráfico que marca o módulo de Young contra den¬ 
sidade, que é chamada de rigidez específica. Ao desenhar linhas de inclinação 
constante em um gráfico, é possível ver quais materiais possuem propriedades 
semelhantes. Uma linha de rigidez específica E/p = C foi desenhada com cor na 
Figura 2-23 e mostra que algumas madeiras têm rigidez específica equivalente ao 
aço e a outros metais. A linha também passa pelo menor intervalo da “bolha” de 
compostos de engenharia, indicando que a fibra de vidro (GFRP) possui aproxi¬ 
madamente a mesma rigidez que a madeira e o aço, enquanto os termoplásticos 
não reforçados, como o náilon e o poliéster, possuem menor rigidez específica. 
Desta forma, se você busca o material mais rígido e mais leve, você deve procu¬ 
rar acima e à esquerda no gráfico. Outras linhas mostradas possuem inclinações 
iguais a E'/p = C, onde n é uma fração de 1/2 ou 1/3. Essas representam situações 
de carga, como vigas envergando, para as quais o parâmetro de interesse é uma 
função não linear de rigidez específica. Uma vez que esse é um gráfico log-log, 
funções exponenciais também resultam em gráficos de linha reta, permitindo 
comparações simples. 

A Figura 2-24 mostra um gráfico de resistência versus rigidez (chamado de 
resistência específica ) para um certo número de materiais. Nesse gráfico, a re¬ 
sistência do material utilizado varia de acordo com o caráter do material. Por 
exemplo, metais dúcteis e polímeros mostram sua resistência ao escoamento, 
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FIGURA 2-23 

Módulo de Young sobreposto à densidade para materiais de engenharia (da Fig. 4-3, p.37, em M.F. Ashby, Materials 
Selection in Mechanical Design, 2ed, Butterworth-Heinemann, 1999, com permissão). 


cerâmicas frágeis mostram sua resistência à compressão, e os elastômeros, sua 
resistência ao rasgamento. O alongamento vertical da “bolha” de um material 
indica a faixa de valores de resistência que podem ser obtidos pelo endurecimen¬ 
to térmico ou a frio, elementos de ligação, etc. A linha colorida desenhada no 
gráfico representa um valor particular de resistência específica o/p = C e mostra 
que o índice resistência-peso de algumas madeiras é tão bom quanto o do aço de 
alta resistência e melhor do que a maioria dos outros metais. Não surpreende que 
a madeira seja um material muito usado na construção de edifícios. É importante 
notar também a alta resistência específica da cerâmica de engenharia. Infeliz- 
mente, os seus limites de tração estão por volta de, no máximo, 10% dessas resis¬ 
tências de compressão, o que explica por que é pouco usada em estruturas onde 
tensões de tração são comumente encontradas. 

O livro de Ashby 1 ''’ 1 é uma referência bastante útil para o engenheiro profis¬ 
sional. Ele contém dezenas de gráficos ao estilo dos que foram mostrados aqui e 
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FIGURA 2-24 

Resistência sobreposta à densidade para materiais de engenharia (da Fig. 4-4, p. 39, em M.F. Ashby, Materials Selection in 
Mechanical Design, 2ed, Butterworth-Fleinemann, 1999, com permissão). 


que cotejam várias propriedades de uma maneira que reforça sua comparação e 
desenvolve bom entendimento. 


2.9 RESUMO 

Existem muitos tipos diferentes de resistências dos materiais. É fundamental 
entender quais são importantes em situações particulares de carregamento. As 
resistências mais comumente medidas e divulgadas são o limite de resistência à 
tração S ut (ou limite de ruptura na tração) e o limite de escoamento na tração 
S y . O S ut indica a máxima tensão que o material pode suportar antes da ruptura 
e S x , a tensão além da qual o material apresentará uma deformação permanente. 
Muitos materiais têm resistências à compressão aproximadamente iguais às suas 
resistências à tração e são chamados de materiais uniformes. A maioria dos 
metais conformados plasticamente estão na categoria dos materiais uniformes. 
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§ 

N. de R. T.: O termo carregamento dinâ¬ 
mico pode gerar confusão. O que importa 
nesta situação é o fato da solicitação ser va¬ 
riável. Carregamento dinâmico refere-se aos 
esforços devidos a inércias em movimento, 
e esses esforços dinâmicos podem ser cons¬ 
tantes. Por exemplo, considere uma barra 
girando com velocidade angular constante 
em torno de uma articulação fixa. O car¬ 
regamento dinâmico em uma determinada 
seção transversal dessa barra é constante. 


Alguns materiais têm resistências à tração e à compressão significativamente di¬ 
ferentes e são chamados de materiais não uniformes. Os metais fundidos estão 
normalmente na categoria dos não uniformes, com resistências à compressão 
muito maiores do que suas resistências à tração. A resistência ao cisalhamento 
de materiais uniformes tende a ser aproximadamente a metade de sua resistência 
à tração, enquanto que a resistência ao cisalhamento de materiais não uniformes 
tende a estar entre sua resistência à tração e sua resistência à compressão. 

Uma ou mais dessas resistências podem ser de interesse quando o carrega¬ 
mento é estático. Se o material for dúctil, então S é o critério usual de falha, já 
que um material dúctil é capaz de suportar grandes deformações antes da ruptura. 
Se o material for frágil, como é a maior parte dos materiais fundidos, então S ut é 
um parâmetro mais interessante, pois o material irá romper antes que qualquer 
deformação significativa ocorra. De qualquer modo, valores da tensão de escoa¬ 
mento são fornecidos para materiais frágeis, mas são usualmente calculados com 
base em um valor pequeno e arbitrário de deformação em vez de em qualquer es¬ 
coamento medido no corpo de prova. O Capítulo 5 trata de mecanismos de falha 
em materiais para ambas as classes, dúcteis e frágeis, em mais detalhes do que o 
presente capítulo. 

O ensaio de tração é a medida mais comum desses parâmetros de resistência 
estática. O diagrama tensão-deformação (o-e) gerado nesse ensaio é mostrado 
na Figura 2-2. O chamado diagrama O-e de engenharia difere do diagrama 
O-e verdadeiro devido a uma redução na área da seção transversal de um corpo 
de prova dúctil durante o processo de falha. Não obstante, o diagrama O-e de 
engenharia é o padrão usado para comparar materiais, uma vez que o diagrama 
O-e verdadeiro é difícil de ser levantado. 

A inclinação da curva o-e na região elástica, chamada de módulo de Young 
ou módulo de elasticidade E, é um parâmetro muito importante, pois define a 
rigidez do material ou sua resistência à deformação elástica sob carregamento. Ao 
projetar de forma a controlar deformações, bem como tensões, o valor de E pode 
ser de maior interesse do que a resistência do material. Enquanto várias ligas de 
um dado material-base podem variar bastante em termos de resistência, elas terão 
essencialmente o mesmo E. Se a deformação é a principal restrição, uma liga de 
baixa resistência é tão boa quanto uma de alta resistência do mesmo material-base. 

Quando o carregamento em uma peça varia com o tempo, ele é chamado 
de dinâmico 8 ou carregamento em fadiga ou de solicitações variáveis. Então, 
nessa situação, a resistência estática não dá uma boa indicação de falha. Em seu 
lugar, a resistência à fadiga é de maior interesse. Esse parâmetro de resistência é 
medido sujeitando-se o corpo de prova a um carregamento variável até que ele falhe. 
A magnitude das tensões e o número de ciclos de tensão na falha são reportados 
como o critério de resistência. A resistência à fadiga de um dado material será 
sempre mais baixa do que sua resistência estática e frequentemente inferior à 
metade de seu S Ilt . O Capítulo 6 trata do fenômeno da fadiga de materiais em mais 
detalhes do que este capítulo. 

Outros parâmetros dos materiais de interesse para o projetista de máquinas 
são a resiliência, que é a capacidade de absorver energia sem deformação perma¬ 
nente, e a tenacidade, ou a capacidade de absorver energia sem se romper (mas 
com deformação permanente). Homogeneidade é a uniformidade de um material 
através de seu volume. Pode-se assumir que muitos materiais de engenharia, espe¬ 
cialmente metais, sejam macroscopicamente homogêneos ainda que em um nível 
microscópico eles sejam frequentemente heterogêneos. Isotropia significa ter pro¬ 
priedades que são as mesmas, independentemente da direção no material. Muitos 
materiais de engenharia são razoavelmente isotrópicos, em nível macroscópico, 
e são assim assumidos para propósitos de engenharia. Entretanto, outros materiais 
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úteis de engenharia como madeira e compósitos não são nem homogêneos nem 
isotrópicos, e suas resistências devem ser medidas separadamente em diferentes 
direções. A dureza é importante na resistência ao desgaste e também está rela¬ 
cionada à resistência do material. O tratamento térmico, superficial ou no corpo 
todo, bem como o trabalho a frio, pode aumentar a dureza e a resistência de alguns 
materiais. 

Equações importantes usadas neste capítulo 

Ver as seções referidas para informações sobre a utilização correta destas equa¬ 
ções. 

Tensão normal de tração (Seção 2.1): 


P 


( 2 . 1 a) 


a = — 


Deformação longitudinal na tração (Seção 2.1): 



(2-1 b) 


Módulo de elasticidade (módulo de Young) (Seção 2.1): 


( 2 . 2 ) 


e 


Módulo de elasticidade transversal (Seção 2.1): 


2(1 + v) 


(2.4) 


Limite de resistência ao cisalhamento (Seção 2.1): 


aços: 

outros metais dúcteis: 



(2.5 b) 


Limite de escoamento no cisalhamento (Seção 2.1): 



( 2 . 6 ) 


Energia de resiliência, por unidade de volume (Seção 2.1): 



(2.7) 


Energia de tenacidade, por unidade de volume (Seção 2.1): 



( 2 . 8 ) 


Média aritmética (Seção 2.2): 


n 



(2.9 b) 


Desvio-padrao (Seção 2.2): 



(2.9c) 
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Limite de resistência à tração como função da dureza Brinell (Seção 2.4): 

S ut = 500 H b ± 30 H b psi 

S ut = 3,45 H b ± 0,2 H b MPa 


( 2 . 10 ) 
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.13 PROBLEMAS 

2-1 A Figura P2-1 mostra diagramas tensão-deformação para três corpos de prova 
rompidos. Todos estão construídos na mesma escala. 

(a) Caracterize cada material como dúctil ou frágil. 

(b) Qual é o mais rígido? 

(c) Qual tem o mais alto limite de ruptura? 

(d) Qual tem a maior energia de resiliência? 

(e) Qual tem a maior energia de tenacidade? 

2-2 Determine uma relação aproximada entre o limite de escoamento e o limite de 
resistência para cada material mostrado na Figura P2-1. 

2-3 Qual das ligas de aço mostradas na Figura 2-19 você escolheria para obter: 

(a) máxima resistência? 

(b) máxima energia de resiliência? 

(c) máxima energia de tenacidade? 

(d) máxima rigidez? 


Tabela P2-0 

Matriz de tópicos/problemas 

2.1 Propriedades de material 
2-1,2-2, 2-3, 2-4, 2-5, 2-6, 2-7, 2-8, 
2-9, 2-10, 2-11,2-12, 2-18, 2-19, 
2-20, 2-21,2-22, 2-23 

2.4 Dureza 
2-13, 2-14 

2.6 Propriedades gerais 

2-15, 2-16, 2-17, 2-24, 2-25, 2-26 

2.8 Selecionando materiais 
2-37, 2-38, 2-39, 2-40 
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FIGURA P2-1 

Diagramas tensão-deformação. 


2-4 Qual das ligas de alumínio mostradas na Figura 2-21 você escolheria para obter: 

(a) máxima resistência? 

(b) máxima energia de resiliência? 

(c) máxima energia de tenacidade? 

(d) máxima rigidez? 

2-5 Qual dos polímeros termoplásticos mostrados na Figura 2-22 você escolheria 
para obter: 

(a) máxima resistência? 

(b) máxima energia de resiliência? 

(c) máxima energia de tenacidade? 

(d) máxima rigidez? 

*2-6 Um metal tem uma resistência de 414 MPa no seu limite elástico, e a deforma¬ 
ção (específica) nesse ponto é 0,002. Qual é o seu módulo de elasticidade? Qual 
é a energia de deformação no limite elástico? Assuma que o corpo de prova tem 
12,8 mm de diâmetro e 50 mm de comprimento. Você consegue definir o tipo de 
metal baseado nos dados fornecidos? 

2-7 Um metal tem uma resistência de 41,2 kpsi (284 MPa) no seu limite elástico, e 
a deformação (específica) nesse ponto é 0,004. Qual é a energia de deformação 
no limite elástico? Assuma que o corpo de prova tem 0,505 in de diâmetro e 2 in 
de comprimento. Você consegue definir o tipo de metal baseando-se nos dados 
fornecidos? 

*2-8 Um metal tem uma resistência de 134 MPa no seu limite elástico, e a deforma¬ 
ção (específica) nesse ponto é 0,003. Qual é o seu módulo de elasticidade? Qual 
é a energia de deformação no limite elástico? Assuma que o corpo de prova tem 
12,8 mm de diâmetro e 50 mm de comprimento. Você consegue definir o tipo de 
metal baseando-se nos dados fornecidos? 

*2-9 Um metal tem uma resistência de 100 kpsi (689 MPa) no seu limite elástico, e 
a deformação (específica) nesse ponto é 0,006. Qual é o seu módulo de elasti¬ 
cidade? Assuma que o corpo de prova tem 12,8 mm de diâmetro e 50 mm de 
comprimento. Assuma que o corpo de prova tem 0,505 in de diâmetro e 2 in de 
comprimento. Você consegue definir o tipo de metal baseando-se nos dados for¬ 
necidos? 

2-10 Um material tem uma tensão de escoamento de 689 MPa e a deformação (espe¬ 
cífica) nesse ponto é 0,6%. Qual é sua energia de resiliência? 

2-11 Um material tem uma tensão de escoamento de 414 MPa e a deformação (espe¬ 
cífica) nesse ponto é 0,2%. Qual é sua energia de resiliência? 

*2-12 Um aço tem uma tensão de escoamento de 414 MPa, um limite de resistência de 
689 MPa e um alongamento na ruptura de 15%. Qual é aproximadamente sua 
energia de tenacidade? Qual é sua energia de resiliência aproximada? 

2-13 A dureza Brinell de uma peça de aço foi medida como sendo 250 FIB. Qual é 
a resistência à tração aproximada do material? Qual é sua dureza na escala Vi- 
ckers? E na escala Rockwell? 

*2-14 A dureza Brinell de uma peça de aço foi medida como sendo 340 HB. Qual é 
a resistência à tração aproximada do material? Qual é sua dureza na escala Vi- 
ckers? E na escala Rockwell? 

2-15 Quais são os principais elementos de liga de um aço AISI4340? Qual é a quan¬ 
tidade de carbono que ele possui? Ele pode ser endurecido? Por meio de quais 
técnicas? 

*2-16 Quais são os principais elementos de liga de um aço AISI 1095? Qual é a quan¬ 
tidade de carbono que ele possui? Ele pode ser endurecido? Por meio de quais 
técnicas? 

2-17 Quais são os principais elementos de liga de um aço AISI 6180? Qual é a quan¬ 
tidade de carbono que ele possui? Ele pode ser endurecido? Por meio de quais 
técnicas? 


*As respostas para esses problemas estão 
no Apêndice D. 
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2-18 Qual dos aços dos Problemas 2-15, 2-16 e 2-17 é o mais rígido? 

2-19 Calcule a resistência específica e a rigidez específica dos materiais a seguir e 
escolha um para uso em uma longarina de asa de avião. 

(a) Aço S ut = 80 kpsi (552 MPa) 

(b) Alumínio S„, = 60 kpsi (414 MPa) 

(c) Titânio S ul = 90 kpsi (621 MPa) 

2-20 Se fosse desejada máxima resistência ao impacto de uma peça, por quais pro¬ 
priedades de material você iria procurar? 

2-21 Consultando as tabelas de dados de materiais no Apêndice A, determine as 

relações resistência-peso das seguintes ligas, baseando-se em seus limites de es¬ 
coamento: alumínio 2024 tratado termicamente, aço SAE 1040 laminado a frio, 
titânio TÍ-75A, aço inoxidável tipo 302 laminado a frio. 

2-22 Consultando as tabelas de dados de materiais no Apêndice A, determine as rela¬ 
ções resistência-peso das seguintes ligas, baseando-se em seus limites de ruptu¬ 
ra: alumínio 2024 tratado termicamente, aço SAE 1040 laminado a frio, plástico 
acetal não enchido, titânio TÍ-75A, aço inoxidável tipo 302 laminado a frio. 

2-23 Consultando as tabelas de dados de materiais no Apêndice A, calcule a rigidez 
específica do alumínio, titânio, ferro fundido cinzento, ferro dúctil, bronze, aço- 
-carbono e aço inoxidável. Classifique-os em ordem crescente de propriedade 
mecânica e discuta a importância desses dados. 

2-24 Telefone para os seus distribuidores locais de alumínio e aço (consulte o guia 
telefônico ou a Internet) e obtenha custos atualizados por unidade de peso para 
um tarugo cilíndrico de tamanho razoável em aço baixo carbono (SAE 1020), aço 
SAE 4340, alumínio 2024-T4 e alumínio 6061-T6. Calcule a relação resistência/ 
dólar e a relação rigidez/dólar para cada liga. Qual seria sua primeira escolha em 
termos de custos para uma barra cilíndrica solicitada à tração axial: 

(a) se fosse necessária máxima resistência? 

(b) se fosse necessária máxima rigidez? 

2-25 Telefone para os distribuidores locais de polímeros (consulte o guia telefônico 
ou a internet) e obtenha custos atualizados por unidade de peso para uma barra 
ou tubo de tamanho razoável em plexiglass, acetal, náilon 6/6 e PVC. Calcule a 
relação resistência/dólar e a relação rigidez/dólar para cada material. Qual seria 
sua primeira escolha em termos de custos para uma barra cilíndrica ou tubo de 
diâmetro particular solicitados à tração axial: 

(a) se fosse necessária máxima resistência? 

(b) se fosse necessária máxima rigidez? 

2-26 Uma peça foi projetada e suas dimensões não podem ser modificadas. Para 

minimizar suas deformações sob o mesmo carregamento em todas as direções, 
independentemente dos níveis de tensão, qual dentre os seguintes materiais você 
escolheria: alumínio, titânio, aço ou aço inox? Por quê? 

*2-27 Supondo que os dados de propriedades mecânicas fornecidos no Quadro A-9 do 
Apêndice para alguns aços de carbono representam valores médios, qual é o va¬ 
lor da elasticidade para aço 1050 revenido e temperado a 400F se é exigida uma 
confiabilidade de 99,9%? 

2-28 Supondo que os dados de propriedades mecânicas fornecidos no Quadro A-9 do 
Apêndice para alguns aços de carbono representam valores médios, qual é o va¬ 
lor do limite de resistência à tração para aço 4340 revenido e temperado a 800F 
se é exigida uma confiabilidade de 99,99%? 

2-29 Supondo que os dados de propriedades mecânicas fornecidos no Quadro A-9 do 
Apêndice para alguns aços de carbono representam valores médios, qual é o va¬ 
lor do limite de resistência à tração para aço 4130 revenido e temperado a 400F 
se é exigida uma confiabilidade de 90%? 

2-30 Supondo que os dados de propriedades mecânicas fornecidos no Quadro A-9 do 
Apêndice para alguns aços de carbono representam valores médios, qual é o va- 


*As respostas para esses problemas estão 
no Apêndice D. 
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*As respostas para esses problemas estão 
no Apêndice D. 


lor da elasticidade para aço 4140 revertido e temperado a 800F se é exigida uma 
confiabilidade de 99,999%? 

2-31 Uma peça de aço deve ser revestida para garantir mais resistência à corrosão. 
Dois materiais estão sendo considerados: cádmio e níquel. Levando em conta 
apenas o problema da ação galvânica, qual você escolheria? Por quê? 

2-32 Uma peça de aço com muitos orifícios e ângulos acentuados deve ser coberta 
com níquel. Dois processos estão sendo considerados: eletrorrecobrimento e 
recobrimento catalítico. Qual processo você escolheria? Por quê? 

2-33 Qual é o tratamento comum usado no alumínio para evitar oxidação? Que outros 
metais também podem ser tratados com esse método? Quais opções estão dispo¬ 
níveis com esse método? 

*2-34 O aço é frequentemente revestido com algum metal menos nobre que atua como 
eletrodo de sacrifício que será corroído no lugar do aço. Que metal é comumen- 
te usado para esse propósito (quando o produto final não será exposto à água 
salgada), qual é o nome desse processo de cobertura e quais são os processos 
comuns usados para obter o produto final? 

2-35 Uma peça de um aço de baixo carbono deve receber tratamento térmico para au¬ 
mentar sua resistência. Se um limite de resistência à tração de aproximadamente 
550 MPa é exigido, quanto de dureza Brinell média essa parte deve ter após o 
tratamento? Qual é a dureza equivalente na escala Rockwell? 

2-36 Uma peça de aço de baixo carbono foi testada com o método Brinell e consta- 
tou-se uma dureza de 220 HB. Quais são, aproximadamente, os limites mais 
altos e mais baixos de resistência de tração dessa peça em MPa? 

2-37 A Figura 2-24 fornece “diretrizes” para um projeto de peso mínimo quando uma 
situação de falha é o critério. A diretriz, ou índice, para minimizar o peso de 
uma viga em processo de flexão é CQ /3 /p, onde o ; é o limite de escoamento na 
tração de um material e p é sua densidade de massa. Para uma dada seção trans¬ 
versal, o peso de uma viga com determinada carga será minimizado quando esse 
índice for maximizado. Os seguintes materiais estão sendo considerados para 
uma aplicação de viga: alumínio 5052, laminado a frio; cobre-berílio CA-170, 
endurecido e envelhecido; e aço 4130, temperado e revenido a 1.200F. Com qual 
desses materiais a barra ficará mais leve? 

2-38 A Figura 2-24 mostra “diretrizes” para um projeto de peso mínimo quando uma 
situação de falha é o critério. A diretriz, ou índice, para minimizar o peso de 
uma viga em processo de flexão é G f /p, onde o f é o limite de escoamento na 
tração de um material e p é sua densidade de massa. O peso de um componente 
com determinada carga será minimizado quando seu índice for maximizado. 
Para os três materiais dados no Problema 2-37, qual resultará no membro com 
menor tensão de peso? 

2.39 A Figura 2-23 mostra “diretrizes” para um projeto de peso mínimo quando rigi¬ 
dez é o critério. A “diretriz”, ou o índice, para minimizar o peso de uma viga em 
processo de flexão é E m /p, onde Eé o módulo de elasticidade do material e p 
é a densidade de massa. Em uma determinada seção transversal, o peso de uma 
viga com dada rigidez será minimizado quando esse índice for maximizado. Os 
seguintes materiais serão considerados para aplicação na viga: alumínio 5052, 
laminado a frio; cobre-berílio CA-170, endurecido e envelhecido; e aço 4130 
temperado e revenido a 1.200F. O uso desses materiais resultará em uma viga 
com peso mínimo? 

2-40 A Figura 2-24 fornece “diretrizes” para um projeto de peso mínimo em que 

rigidez é o critério. A “diretriz”, ou o índice, para minimizar o peso de um mem¬ 
bro em tensão é E / p, onde Eé o módulo de elasticidade de um material e p é 
sua densidade de massa. O peso de um membro com determinada rigidez será 
minimizado quando o índice for maximizado. Entre os três materiais citados no 
Problema 2-39, qual comporá o membro com menor tensão de peso? 
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DETERMINAÇÃO DAS 
SOLICITAÇÕES 

Se um construtor fez uma casa para 
um homem, mas seu trabalho não é forte 
e a casa desmorona, matando o dono da casa, 
esse construtor deve ser morto. 
- Do Código de Hamurabi, 2150 a. C. 


3.0 INTRODUÇÃO 

Este capítulo apresenta uma revisão dos fundamentos de análise de forças dinâ¬ 
micas e estáticas, forças de impacto e carregamento em vigas. Presume-se que o 
leitor já tenha tido disciplinas de estática e dinâmica. Assim, este capítulo apre¬ 
senta apenas uma revisão breve e geral desses tópicos, mas também fornece téc¬ 
nicas mais poderosas de solução, como o uso de funções de singularidade para o 
cálculo de vigas. O método de solução newtoniano é revisto e alguns exemplos 
de estudos de caso são apresentados para reforçar o entendimento no assunto. Os 
estudos de caso serão aprofundados em capítulos posteriores, quando serão feitas 
análises de tensões, deformações e falha nos mesmos sistemas. 

A Tabela 3-0 mostra as variáveis usadas neste capítulo, indicando as equa¬ 
ções, as seções ou os estudos de caso onde são encontrados. Ao final do capítulo, 
é apresentado um resumo que agrupa as equações significantes do capítulo para 
fácil referência, identificando a seção em que se encontra sua discussão. 

3.1 CLASSES DE SOLICITAÇÕES 

Os tipos de solicitações que agem sobre um sistema podem ser divididos em 
diversas classes baseadas na característica das cargas aplicadas e na presença 
ou não de movimento no sistema. Uma vez definida a configuração geral de um 
sistema mecânico e calculados os movimentos cinemáticos, a próxima tarefa é 
determinar as magnitudes e direções de todas as forças e binários presentes nos 
seus diversos elementos. Essas solicitações podem ser constantes ou variáveis 
no tempo. Os elementos no sistema podem ser móveis ou imóveis. A classe de 
solicitações mais geral é aquela de sistemas que se movem com cargas variáveis 
no tempo. As outras combinações são subgrupos dessa classe geral. 
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Tabela 3-0 

Variáveis usadas neste capítulo 




Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

a 

distância à carga 

in 

m 

Seção 3.9 

b 

distância à carga 

in 

m 

Seção 3.9 

d 

amortecimento 

lb-s/in 

N-s/m 

Equação 3.6 

E 

energia 

in-lb 

joules 

Equação 3.9, 3.10 

F 

força ou carga 

lb 

N 

Seção 3.3 

f d 

frequência natural amortecida 

Hz 

Hz 

Equação 3.7 

fn 

frequência natural 

Hz 

Hz 

Equação 3.4 

g 

aceleração da gravidade 

in/s 2 

m/s 2 

Equação 3.12 

I x 

momento de inércia com relação ao eixo x 

lb-in-s 2 

kg-m 2 

Seção 3.3 

h 

momento de inércia com relação ao eixo y 

lb-in-s 2 

kg-m 2 

Seção 3.3 

h 

momento de inércia com relação ao eixo z 

lb-in-s 2 

kg-m 2 

Seção 3.3 

k 

constante elástica de mola 

lb/in 

N/m 

Equação 3.5 

1 

comprimento 

in 

m 

Seção 3.9 

m 

massa 

lb-s 2 /in 

kg 

Seção 3.3 

N 

força normal 

in 

m 

Caso 4A 

M 

momento, função momento 

lb-in 

N-m 

Seção 3.3, 3.9 

q 

carregamento distribuído sobre uma viga 

lb 

N 

Seção 3.9 

R 

vetor posição 

in 

m 

Seção 3.4 

R 

força de reação 

lb 

N 

Seção 3.9 

V 

velocidade linear 

in/s 

m/s 

Equação 3.10 

V 

força cortante em uma seção da viga 

lb 

N 

Seção 3.9 

w 

peso 

lb 

N 

Equação 3.14 

X 

variável de comprimento generalizada 

in 

m 

Seção 3.9 

y 

deslocamento 

in 

m 

Equação 3.5, 3.8 

6 

deflexão 

in 

m 

Equação 3.5 

n 

fator de correção 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 3.10 

n 

coeficiente de atrito 

nenhuma 

nenhuma 

Caso 4A 

CO 

velocidade angular ou rotação 

rad/s 

rad/s 

Caso 5A 

<A 

frequência natural amortecida 

rad/s 

rad/s 

Equação 3.7 

(0„ 

frequência natural 

rad/s 

rad/s 

Equação 3.4 


A fotografia da página capitular é cortesia 
da divisão Chevrolet da General Motors 
Co., Detroit, Ml. 


A Tabela 3-1 mostra as quatro classes possíveis. A Classe 1 consiste em um 
sistema imóvel com solicitações constantes. Um exemplo de sistema de classe 1 
é a estrutura da base de uma prensa de bancada usada em uma oficina mecânica. 
A base é necessária para suportar o peso morto da prensa, que é essencialmente 
constante ao longo do tempo, e a estrutura da base não se move. As peças que 
são levadas à prensa temporariamente somam seu peso ao carregamento da base, 
mas isso, em geral, constitui uma pequena percentagem do peso morto suportado 
pela base. Uma análise de carregamento estático é suficiente para um sistema de 
Classe 1. 

A Classe 2 inclui sistemas imóveis com solicitações variáveis no tempo. Um 
exemplo é uma ponte que, embora essencialmente imóvel, é submetida a soli¬ 
citações variantes quando veículos passam sobre ela ou devido à incidência de 
correntes de vento sobre sua estrutura. A Classe 3 é definida como de sistemas 
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Tabela 3-1 Classes de solicitações 


Solicitações constantes 

Solicitações variáveis 

Elementos imóveis 

Classe 1 

Classe 2 

Elementos móveis 

Classe 3 

Classe 4 


móveis com solicitações constantes. Mesmo sendo os esforços externos constan¬ 
tes, quaisquer acelerações significantes dos membros móveis podem criar forças 
reativas variáveis no tempo. Um exemplo pode ser um cortador de grama com 
lâminas rotativas. Excetuando-se o caso de se atingir um objeto como uma rocha, 
as lâminas são submetidas a um carregamento externo quase constante quando 
em operação. No entanto, as acelerações das lâminas girantes podem gerar gran¬ 
des esforços em suas fixações. Uma análise dinâmica é requerida para sistemas 
de Classes 2 e 3 para a determinação das solicitações. 

Observe no entanto que, se os movimentos de um sistema de Classe 3 forem 
tão lentos a ponto de gerarem acelerações desprezíveis em seus membros, isso 
pode qualificar o sistema como de Classe 1. Um macaco de automóvel do tipo 
sanfona (Figura 3-5) pode ser considerado um sistema de Classe 1 e chamado 
de quase-estático, pois o carregamento externo (quando usado) é essencialmente 
constante, e o movimento dos elos é lento com acelerações desprezíveis. A única 
complexidade introduzida pelo movimento dos elementos nesse exemplo é o de 
determinar em que posição os esforços internos nos elementos do macaco serão 
máximos, uma vez que eles variam à medida que o macaco é erguido, apesar do 
carregamento externo ser essencialmente constante. 

A Classe 4 descreve o caso geral de um sistema móvel suficientemente veloz 
submetido a solicitações variáveis no tempo. Observe que, ainda que os carrega¬ 
mentos externos aplicados sejam essencialmente constantes em um dado caso, 
os esforços dinâmicos desenvolvidos nos elementos devido às suas acelerações 
irão variar no tempo. A maior parte das máquinas, especialmente se movidas por 
motor, são de Classe 4. Um exemplo é o motor de um carro. As partes internas 
(eixo de manivela, bielas, pistões, etc.) são submetidas a solicitações que variam 
no tempo devido à explosão do combustível, juntamente com esforços inerciais 
variáveis devido às suas próprias acelerações. Uma análise dinâmica das solicita¬ 
ções é necessária para Classe 4. 


3.2 DIAGRAMAS DE CORPO LIVRE 


Para identificar corretamente todas as forças e momentos potenciais de um sis¬ 
tema, é necessário desenhar corretamente o diagrama de corpo livre (DCL) de 
cada membro do sistema. Esses DCLs devem mostrar um esboço geral do for¬ 
mato da parte, indicando todas as forças e momentos que agem sobre ela, que 
podem ser tanto esforços externos aplicados sobre o elemento quanto forças e/ 
ou momentos de ligação nos locais de contato entre as partes adjacentes do con¬ 
junto ou sistema. 

Além das forças e binários, conhecidas ou incógnitas, mostrados no DCL, 
as dimensões e os ângulos dos elementos do sistema são definidos em relação a 
um sistema de coordenadas local localizado nos centros de gravidade (CG) ou 
baricentros de cada elemento.* Para uma análise das solicitações dinâmicas, as 
acelerações, tanto linear (no CG) como angular, devem ser conhecidas ou calcu¬ 
ladas para cada elemento antes de se fazer a análise das solicitações. 


* Embora não seja obrigatório o uso do 
sistema de coordenadas local no CG, esta 
abordagem fornece consistência e simpli¬ 
fica os cálculos dinâmicos. Além do mais, 
a maior parte dos sistemas CAD/CAE exis¬ 
tentes calcula automaticamente as proprie¬ 
dades de massa das partes em relação ao 
CG. A abordagem usada aqui é a de aplicar 
um método consistente que funcione tanto 
para problemas estáticos como dinâmicos 
e que também seja aplicável a uma solução 
com o uso de computadores. 
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3.3 ANÁLISE DO CARREGAMENTO 

Esta seção apresenta uma breve revisão das leis de Newton e das equações de 
Euler quando aplicadas a sistemas carregados estática ou dinamicamente, tanto 
em 2D quanto em 3D. O método de solução apresentado aqui pode ser um tanto 
diferente do usado em disciplinas de estática e dinâmica. A abordagem usada 
para estabelecer as equações para análise de força e momento foi feita de forma a 
facilitar a programação computadorizada da solução. 

Essa abordagem admite o sinal positivo a todas as forças e os momentos 
desconhecidos, sem considerar o que a nossa intuição ou o exame do DCL possa 
indicar a respeito de seus possíveis sentidos. No entanto, todos os componentes 
de força conhecidos são indicados com seus devidos sinais, indicando seus res¬ 
pectivos sentidos. A solução do sistema de equações simultâneas resultante vai 
fazer com que os valores encontrados já tenham os sinais corretos. Essa é defi¬ 
nitivamente uma abordagem mais simples do que a que é normalmente ensinada 
em disciplinas de estática e dinâmica que requerem que o estudante atribua sen¬ 
tidos a todas as forças e momentos desconhecidos (uma prática que, no entanto, 
ajuda o aluno a desenvolver uma certa intuição). Mesmo com essa abordagem 
tradicional, uma atribuição errada de sinal só resultará em um valor negativo na 
solução. Atribuindo sinais positivos a todas as incógnitas, o programa de com¬ 
putador resultante para a solução do problema é bem mais simples do que seria 
usando a outra abordagem. O método de solução das equações simultâneas é 
conceitualmente muito simples, porém requer o auxílio de um computador para 
sua solução. Aplicativos para resolução de equações simultâneas são fornecidos 
junto com o texto. Veja o programa MATRIX no CD-ROM. 

Sistemas dinâmicos reais são tridimensionais e, portanto, devem ser analisa¬ 
dos como tais. Porém, muitos sistemas 3D podem ser analisados por métodos 2D 
mais simples. Desse modo, serão investigadas ambas as abordagens. 

Análise tridimensional 

Como três dos quatro casos potencialmente requerem uma análise dinâmica do 
carregamento e uma vez que uma análise estática de forças é, na verdade, um 
caso particular da análise dinâmica, faz sentido começar pelo caso dinâmico. A 
análise dinâmica do carregamento pode ser feita por qualquer um dos muitos mé¬ 
todos existentes, mas aquele que fornece mais informações a respeito das forças 
internas é a abordagem newtoniana baseada nas leis de Newton. 

Primeira lei de Newton Um corpo em repouso tende a permanecer em repou¬ 
so e um corpo em movimento com uma velocidade constante tenderá a manter 
esta velocidade, a menos que seja submetido a uma força externa. 

Segunda lei de Newton A derivada em relação ao tempo da quantidade de 
movimento de um corpo é igual à magnitude da força aplicada e age na direção 
da força. 

A segunda lei de Newton pode ser escrita para um corpo rígido de duas for¬ 
mas, uma para forças lineares e outra para momentos ou torques: 

^F = ma £m g =H g (3.1a) 

onde F = força, m = massa, a = aceleração, M 0 = momento em relação ao centro 
de gravidade e H c = a derivada em relação ao tempo da quantidade de movimen¬ 
to angular, ou do momento da quantidade de movimento em relação ao CG. Os 
termos à esquerda das equações representam a somatória de todas as forças e os 
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momentos que agem sobre o corpo, sejam elas forças aplicadas conhecidas ou 
forças nas junções com corpos adjacentes do sistema. 

Para um sistema tridimensional de corpos rígidos conectados, essa equação 
vetorial pode ser escrita como três equações escalares envolvendo componentes 
ortogonais tomadas de acordo com um sistema local de eixos x, y, z com sua ori¬ 
gem no CG do corpo: 



Se os eixos x, y, z escolhidos coincidem com os eixos principais de inércia do 
corpo,* a quantidade de movimento angular do corpo é definido por 

H g = 4coJ + I y (ü y } + L(O z k (3.1c) 

onde I x , Iy e /, são os momentos principais centrais de inércia. Essa equação veto¬ 
rial pode ser substituída na Equação 3.1a para produzir as três equações escalares 
conhecidas como equações de Euler: 

^ M x=í x a x -(l y - L)m y a z 

^My = Iya y - (/, - 4)co z co r (3.1 úT) 

=I z a z-(lx-Iy)® X ®y 

onde M x , M , M z são momentos em relação àqueles eixos e a v , oc y a, são as com¬ 
ponentes da aceleração angular. Isso supõe que os termos de inércia se mantêm 
constantes com o tempo, isto é, a distribuição de massa em relação aos eixos é 
constante. 

Terceira lei de Newton Quando duas partículas interagem, um par de forças 
reativas, iguais e opostas, existe em seu ponto de contato. Essas forças têm a 
mesma magnitude e agem ao longo da mesma linha de ação, mas têm sentidos 
opostos. 

E necessário aplicar essa lei, assim como a segunda lei, quando se quiser en¬ 
contrar as forças em conjuntos formados por corpos que agem um sobre o outro. 
As seis equações nas Equações 3.1 b e 3. ld podem ser escritas para cada corpo 
rígido em um sistema 3D. Além disso, serão escritas tantas equações de forças de 
ação e reação (da terceira lei) quanto forem necessárias e o sistema de equações 
simultâneas resultante será resolvido para calcular as forças e momentos. O nú¬ 
mero de equações resultantes da segunda lei será seis vezes o número de corpos 
em um sistema tridimensional (mais as equações de ação e reação), o que sig¬ 
nifica que mesmo sistemas simples resultam em grandes sistemas de equações. 
Precisa-se de um computador para resolver essas equações, ainda que muitas 
calculadoras de última geração consigam também resolver grandes sistemas de 
equações simultâneas. As equações de ação e reação (da terceira lei) são em geral 
substituídas nas equações da segunda lei para reduzir o número total de equações 
simultâneas que devem ser resolvidas. 


Análise bidimensional 

Todas as máquinas existentes são tridimensionais, mas muitos sistemas tridimen¬ 
sionais podem ser analisados em duas dimensões se seus movimentos ocorrem 
apenas em um plano, ou em planos paralelos. As Equações de Euler 3.1 d mos¬ 
tram que se os movimentos rotacionais (co, a) e os momentos ou binários aplicados 


* Esta é uma escolha conveniente para 
corpos simétricos, mas pode ser menos 
conveniente para outros formatos. Ver F. P. 
Beere E. R. Johnson, Vector Mechanics for 
Engineers, 3rd ed., 7977 McGraw-Hill, New 
York, Chap. 18, "Kinetics of Rigid Bodies in 
Three Dimensions". 
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existem em relação a apenas um eixo (como por exemplo, o eixo z), então aquele 
conjunto de três equações se reduz a uma única equação, 

X M z = I z a z 0- 2a ) 

porque os termos © e a em relação aos eixos x e y são iguais a zero. A Equação 
3.1 b é reduzida a 

F x =ma x 2^ J Fy=ma y (3.2 b) 

As Equações 3.2 podem ser escritas para todos os corpos conectados em um 
sistema plano e o conjunto todo pode ser resolvido simultaneamente para a de¬ 
terminação de forças e momentos. O número de equações resultantes da segunda 
lei será agora até três vezes o número de corpos no sistema mais o número de 
equações de ação e reação necessárias nos pontos de junção, mais uma vez resul¬ 
tando em grandes sistemas de equações, mesmo para sistemas simples. Observe 
que, mesmo quando todo o movimento se dá em relação a um único eixo (z) em 
um sistema 2D, pode ainda haver carregamentos com componentes na direção z 
devido a forças ou binários externos. 


Análise estática do carregamento 

A diferença entre uma situação de carregamento estático e uma dinâmica é a 
presença ou não de acelerações. Se as acelerações nas Equações 3.1 e 3.2 forem 
zero, então, para o caso tridimensional, essas equações se reduzem a 


O 

II 

kT 

o 

II 

hT 

2 >° 

M 

£ 

o 

o 

II 

sT 

o 

II 

sT 

e, para o caso bidimensional, 



5 >° 

M 

o 

2 > z =° 


Assim, pode-se observar que a situação de carregamento estático é apenas um 
caso particular do dinâmico no qual as acelerações são nulas. Uma abordagem 
para solução baseada no caso dinâmico irá então satisfazer o caso estático, com 
as devidas substituições das acelerações por zero. 


3.4 ESTUDOS DE CASO DE CARREGAMENTOS 
ESTÁTICOS BIDIMENSIONAIS 

Essa seção apresenta três estudos de caso de complexidade crescente, limitados a 
situações de carregamento estático bidimensional. Uma alavanca de freio de bici¬ 
cleta, um alicate de pressão e um macaco tipo sanfona são os sistemas analisados. 
Esses estudos de caso fornecem exemplos da mais simples forma de análise de 
forças, não tendo acelerações significativas e com forças agindo em apenas duas 
dimensões. 


ESTUDO DE CASO IA 


Análise do carregamento em uma alavanca de freio de bicicleta 


Problema 


Determine as forças nas peças do conjunto da alavanca de freio 
de bicicleta mostrado na Figura 3-1 durante a freagem. 
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Dados A geometria de cada elemento é conhecida. Uma mão humana 

comum pode gerar uma força de aperto em torno de 267 N (60 
lb) na posição da alavanca mostrada. 

Hipóteses As acelerações são desprezíveis. Todas as forças são coplanares 

e bidimensionais. Um modelo de carregamento Classe 1 é apro¬ 
priado e a análise estática é aceitável. 

Solução Ver Figuras 3-1,3-2 e a Tabela 3-2, partes 1 e 2. 

1 A Figura 3-1 mostra o conjunto da alavanca do freio de mão, que consiste 
de três subconjuntos: o guidão (1), a alavanca (2) e o cabo (3). A alavanca 
é articulada ao guidão e o cabo é conectado à alavanca. O cabo é revestido 
com uma capa de plástico (para menor atrito) e vai até o mecanismo que 
movimenta as sapatas do freio localizadas próximas ao aro da roda da bi¬ 
cicleta. A capa está sujeita a uma força de compressão para equilibrar a 
força de tração no cabo ( F capa = — F cabo ). A mão do usuário aplica forças 
iguais e opostas em algum ponto na alavanca e na manopla. Essas forças 
são transformadas em uma força de maior intensidade no cabo pelo ganho 
na alavanca da peça 2. 

A Figura 3-1 é o diagrama de corpo livre do conjunto todo, uma vez que mostra 
todas as forças e momentos que potencialmente agem nele, com exceção da força 
peso, que é pequena se comparada às outras forças aplicadas, sendo, portanto, 
desprezível na análise. A parte que foi “cortada” da figura pode exercer sobre o 
sistema uma força com componentes nas direções x e y e um momento, se reque¬ 
ridos para equilíbrio. Essas forças de reação estão arbitrariamente mostradas no 
sentido positivo. Seus verdadeiros sinais sairão dos cálculos. As forças aplicadas 
conhecidas estão mostradas em suas direções e sentidos reais. 

2 A Figura 3-2 mostra os três subconjuntos separados e desenhados como dia¬ 
gramas de corpo livre, com todas as forças e os momentos relevantes aplicados 
aos respectivos elementos, mais uma vez desprezando-se os pesos das partes. 
A alavanca (parte 2) tem três forças sobre ela, F b2 , F 32 e F 12 . Os índices de dois 
caracteres usados aqui para designar as forças devem ser lidos da seguinte forma: 
força que o elemento 1 exerce sobre 2 (F 12 ) ou força em B sobre 2 (F 62 ), etc. 
Isso define a origem da força (primeiro índice) e o elemento sobre o qual ela age 
(segundo índice). 



FIGURA 3-1 


Conjunto da alavanca de freio de bicicleta. 
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Tabela 3-2 parte 1 

Estudo de Caso IA 

Dados fornecidos 

Variável 

Valor 

Unidade 

f 13x 

0,0 

N 

Fblx 

0,0 

N 

Fbly 

-267,0 

N 

e 

184,0 

deg 

<t> 

180,0 

deg 

Rblx 

39,39 

mm 

Rb2y 

2,07 

mm 

^32x 

-50,91 

mm 

^32y 

4,66 

mm 

^I2x 

-47,91 

mm 

R\2y 

-7,34 

mm 

^2lx 

7,0 

mm 

^21 y 

19,0 

mm 

Rblx 

47,5 

mm 

^bly 

-14,0 

mm 

Rbly 

-27,0 

mm 

^3ly 

30,0 

mm 

^3lx 

-27,0 

mm 


0,0 

mm 

Rbx 

-41,0 

mm 

R .i, 

27,0 

mm 


* Na verdade, para uma análise estática 
simples como a deste exemplo, qualquer 
ponto (dentro ou fora do elemento) pode 
ser tomado como a origem do sistema de 
coordenadas local. Porém, em uma análise 
de forças dinâmicas, a análise é simplificada 
se o sistema de coordenadas é colocado no 
CG. Então, para manter a consistência e 
preparar para os problemas de análise dinâ¬ 
mica mais complicados adiante, será usado 
o CG como origem mesmo para os casos 
estáticos aqui estudados. 

+ Você não deve ter feito isso em suas aulas 
de estática, mas esta abordagem torna o 
problema muito mais ameno em termos de 
uma solução computacional. Observe que, 
apesar da direção mostrada para qualquer 
força desconhecida no DCL (diagrama 
de corpo livre), assume-se que suas com¬ 
ponentes são positivas nas equações. Os 
ângulos das forças conhecidas (dadas) ou 
os sinais de suas componentes, entretanto, 
devem ser introduzidos corretamente nas 
equações. 


Esta notação será usada constantemente ao longo deste texto tanto para forças 
como para vetores posição como R 42 , R 32 e R 12 na Figura 3-2, que servem para 
localizar as três forças acima em um sistema de coordenadas local e não rotativo 
cuja origem se encontra no centro de gravidade (CG) do elemento ou subconjun¬ 
to sendo analisado.* 

Nesta alavanca de freio, F fc2 é uma força aplicada cuja magnitude e direção são 
conhecidas. F 32 é a força no cabo. Sua direção é conhecida, mas não sua intensi¬ 
dade. A força F 12 é exercida pela peça 1 na peça 2, no pino de articulação. O seu 
módulo e direção são desconhecidos. Podemos escrever as Equações 3.3 b para 
essa peça para somar forças nas direções x e y e os momentos com relação ao 
CG. Observe que todas as forças e momentos desconhecidos são, inicialmente, 
pressupostos como sendo positivos nas equações. Os seus sinais verdadeiros apa¬ 
recerão após os cálculos. + Entretanto, todas as forças conhecidas ou dadas devem 
estar com o seu sinal próprio (sinal correto). 

= FlZx + ^'h2r. + Filx = 0 

^ = F\ly + FbZy + Fyiy = 0 ( a ) 

= (Rj2 X F 12 ) + (R;,2 X Pm) + (R 32 X ^32 ) = 0 

Os produtos vetoriais na equação de momento representam as “forças de giro” 
ou momentos criados com a aplicação dessas forças em pontos afastados do 
CG do elemento. Lembre que esses produtos vetoriais podem ser expandidos 
na forma 

= i^Ux^Uy - R\lyF\lx) + {^b2x^b2y ~ ^I>2y^'b2x ) 

+ {^32x^32y ~ ^32y^32x ) = 0 (fi) 

A esta altura, temos três equações e quatro incógnitas (F l2x , F 12y , F 32x , F 32y ). Por¬ 
tanto, precisamos de outra equação, que se obtém pelo fato de que a direção de 
F 32 é conhecida. (O cabo só pode ser tracionado ao longo de seu próprio eixo). 
Pode-se expressar uma das componentes da força no cabo F 32 em termos de sua 
outra componente e do ângulo do cabo 9, também conhecido. 

^32y = P 32 * ® ( C ) 


Poderíamos, então, resolver essas equações e calcular as quatro incógnitas para 
este elemento, porém, antes serão determinadas as equações para os outros dois 
corpos. 

3 A peça 3, na Figura 3-2, é o cabo do freio, que passa por um furo na peça 1. Esse 
orifício é revestido por um material de baixo coeficiente de atrito, o que permite 
desprezar o atrito na junção entre as peças 1 e 3. Mais adiante será assumido que 
as três forças (F 13 , F 23 e F cabo ) formam um sistema de forças coincidentes, atuan¬ 
tes no CG, e que não geram momento. Com essa suposição, apenas a somatória 
das forças é necessária para este elemento. 


— F cab0i + F X3x + F 23x — 0 

^ = ^cabOy + ^I3y + ^23 y = ® 


(d) 


4 O conjunto de elementos chamados de peça 1 mostrado na Figura 3-2 pode apre¬ 
sentar forças e momentos aplicados nele (isto é, não se trata de um sistema de 
forças concorrentes). Assim, são necessárias as três Equações 3.3 b. 







MmM 




FIGURA 3-2 

Diagrama de corpo livre de alavanca de freio de bicicleta. 


F x - F 2\x + F blx + F 3\x + P x + F capa x ~ 0 

Fy = F 2U + F My + F 31y + F y = 0 « 

= + (®21 X ®2l) + (®M X ®il) + (®31 X ®3l) + (®p XP) + X F capa ) = ® 


Desenvolvendo-se os produtos vetoriais da equação de momento, tem-se a mag¬ 
nitude do momento resultante como sendo 



^h + { F 2lx F 21y F 2\y F 2\x) + { F blx F hiy F bly F blx) 

+ { F 3lx F 3\y ~ F 3ly F 31x) + { F dx P y ~ F Py P x) + ( F dx F capa y ~ F dy F capa^] = 0 


5 O número total de incógnitas, incluindo-se as listadas no passo 2 acima, são 21: 

F blx ’ F biy’ F Ux’ F l2y’ F 21x’ F 2lv’ F 32x’ F 32V> F 23x > F 23V F 13x’ F V3 v> ^31x> ^31v> ^cabo.’ F t 


12 y’ í 2Lc’ 1 2ly’ ± 32x ’ 1 32 y’ 1 23*’ L 23 y 9 1 13*’ ± 1 3y’ i 31*’ 1 31 y 9 L cabo.,.’ 1 cabo ’ 

P y e M h , apenas nove equações até aqui: três equações em (a), 


F F P . ^ in 

capa x ’ capa v ’ *’ _y h’’ 

uma Equação (c), duas equações em (d) e três equações em (e). Ainda precisa¬ 
mos de mais 12 equações para resolver o sistema. Podemos obter sete equações a 
partir da Terceira Lei de Newton aplicada aos elementos em contato (lei da ação 
e reação): 


F 23x = ~ F 32x 
F 2\x = ~ F 12x 
F ilx = ~ F \3x 


F 23y — F 32y 
F 21y — ~ F 12y 


F ny = 


(, 8 ) 


1 13y 


= -F... 
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Tabela 3-2 parte 1 repetida 

Estudo de Caso IA 

Dados fornecidos 

Variável 

Valor 

Unidade 

F»x 

0,0 

N 

Fblx 

0,0 

N 

Fbly 

-267,0 

N 

e 

184,0 

deg 

<t> 

180,0 

deg 

Fbix 

39,39 

mm 

Fbly 

2,07 

mm 

F3IX 

-50,91 

mm 

Fsiy 

4,66 

mm 

Fllx 

-47,91 

mm 

F\2y 

-7,34 

mm 

F2\x 

7,0 

mm 

^21y 

19,0 

mm 

Fblx 

47,5 

mm 

Fbly 

-14,0 

mm 

«31, 

-27,0 

mm 

F^ly 

30,0 

mm 

Kx 

-27,0 

mm 

R 

0,0 

mm 




Rax 

-41,0 

mm 

«* 

27,0 

mm 


Outras duas equações são obtidas da hipótese (mostrada na Figura 3-1) de que 
as duas forças provenientes da ação da mão do ciclista na alavanca do freio e no 
guidâo da bicicleta têm o mesmo valor e sentidos contrários:* 

F b\x = —Fbix ... 

,. _ ,, (h) 

F b\y ~ F b2y 

As três equações restantes são obtidas da geometria dada e das hipóteses assu¬ 
midas a respeito deste sistema. A direção das forças F cabo e F capa é a mesma que 
a do cabo, em sua extremidade. Na figura, percebe-se que esse trecho do cabo é 
horizontal. Então, tem-se 

Fcabo, = F ca P a y = 0 (0 

Devido à hipótese de ausência de atrito, a força F n pode ser considerada como 
sendo normal à superfície de contato entre o cabo e o furo da peça 1. Essa superfí¬ 
cie é horizontal no exemplo em questão e, portanto, F 31 é vertical e 

F 3U = 0 (./) 

6 Com isso, completa-se o conjunto de 21 equações (conjunto de Equações a, c, d, 
e, g, h, i e /') que podem ser resolvidas simultaneamente para a determinação das 
21 incógnitas, ou seja, todas as 21 equações podem ser colocadas na forma ma¬ 
tricial e solucionadas com o auxílio de um programa de computador apropriado. 
Entretanto, o problema pode ser simplificado pela substituição manual das Equa¬ 
ções c, g, h, i e j nas outras, reduzindo-se a um conjunto de oito equações para oito 
incógnitas. Os valores conhecidos ou dados são mostrados na Tabela 3-2. 

7 Como primeiro passo, para o corpo 2, substitua as Equações fcecna Equação a 
para obter: 


(*> 


F llx + F blx + F 32x ~ 0 


[ I2y 


' bly T 1 32.1 tg 9 — 0 


+ Fxn 


(*) 


l2x F 12y F \2y F l2x) + [ F ! 


■b2x F b2y F bly 


F b2x) + { F 32x F 32x tg 9 F 32y F 32x ) “ ® 


8 Em seguida, considere as Equações d para o corpo 3 e substitua a Equação c; 
também substitua F 23x por -F 32i e F 23y por -F 32y das Equações g a fim de eliminar 
essas variáveis. 


* Mas não necessariamente colineares. 


F cabo x F 13 x F 32x 


F cabo y + F l3y F 32x tg 0 — 0 


(/) 


9 Para o corpo 1, substitua a Equação/em e e troque F 2lx por -F l2x , F 21y por ~F lly , 
F 3\x P° r ~ F Ux’ F 3 ly P° r ~ F ny e F 'capax P 0r ~ F cabox daS EqUUÇÕeS g, 

~ F \1 x + F b\x — F \2x + F x ~ F cabo x = d 

F \2y + F bly ~ F 32x tg 6 + P, = 0 

Mj, + {—Rl\x F \ly + F 2\y F \2x) + [ F b\x F b\y ~ F b\y F blx) 

+ {~^3\x F 13y + F 3U F 13 x) + ( F Px F y ~ F Py F x) + F dy F cabo x = d 


10 Por último, substitua as Equações h, i e j nas Equações k, l e m para produzir o 
seguinte conjunto de oito equações simultâneas para as oito incógnitas restantes: 
^i 2 *> F uy’ F 32 x-’ F i 3 y ’ F cabo' F x’ F y e ^ir Coloque-as na forma padrão, na qual todas 
as incógnitas ficam do lado esquerdo e todos os termos conhecidos no lado direi¬ 
to dos sinais de igualdade. 
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^12* + F-ilx = -Fblx 
P\2y + ^32x tg® = ~Fbly 
P C abo x — F}2 x = 0 
^,-^2,t g e = 0 
-F + P - F = F 

1 llx T 1 x ‘ cabo x 1 blx 

— F - F + P = F 

1 12y 1 \3y ^ 1 y 1 b2y 


(rí) 


^I2.r^l2y R\lyPux + (-^32* tg ® ^32y)^32* — ^b2x^'b2y + RblyPbl 

x — ^Hxrí\y y + Rp x Py — Rf 

11 Forme as matrizes a partir das Equações n. 


Rl\xP\2y 


R2\yF\2x Rnx^Uy + ^Px^y RpyP .t + RdyPcabo x ~ ^My^My ^ily^My 


1 

0 

0 

0 

-1 

0 

-R 


12y 


R 


-ly 


0 

1 

0 

0 

0 

-1 

R\2i 

-R». 


1 

tge 

-i 

-tge 

o 

o 

R 32 , tg ® — Rl2y 

o 


0 

0 

0 

1 

0 

-1 

0 

-R>, 


0 

0 

1 

0 

-1 

0 

0 

Rx 


-Rp, Rp 


-R 


1 12y 


' 13» 

F 

cabo x 

P. 


M, 


blx 


Rb2y 

0 

0 

Rblx 

Rbly 

-Rb2xR"b2y + ^f>2y^f>2y 
Rblxríbly — Rblyríb2x 


12 Substitua os valores conhecidos conforme a Tabela 3-2 parte 1. 


1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0,070 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

-1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

-0,070 

1 

0 

0 

0 

0 

-1 

0 

0 

0 

-1 

1 

0 

0 

0 

-1 

0 

-1 

0 

0 

1 

0 

7,34 

-47,91 

-0,324 

0 

0 

0 

0 

0 

19 

-7 

0 

27 

27 

0 

-27 

1 


1 12 ? 


* 13y 

F 

cabo x 

Px 

P y 

M. 


0 

267 

0 

0 

0 

-267 

93,08 

-112,25 


(p) 


13 A solução é mostrada na Tabela 3-2 parte 2. Esta equação matricial pode ser re¬ 
solvida com o auxílio de programas para solução de matrizes disponíveis comer¬ 
cialmente, como Mathcad, MATLAB , Maple ou Mathematica , assim como com 
calculadoras científicas de bolso. Um programa feito por encomenda, denomi¬ 
nado MATRIX, é fornecido no CD-ROM deste livro e pode ser utilizado para a 
resolução de sistemas lineares até 16 equações. A Equação p foi resolvida com o 
programa MATRIX para se determinar as oito incógnitas listadas na etapa 10. Os 


(o) 


Tabela 3-2 parte 2 

Estudo de Caso IA 

Dados calculados 

Variável 

Valor 

Unidade 

F 32x 

-1.909 

N 

F 32y 

-133 

N 

Fm 

1.909 

N 

F 12y 

400 

N 

F 23x 

1.909 

N 

F 23y 

133 

N 

F l3y 

-133 

N 

F cabo 

1.909 

N 

F cato 

0 

N 

F„u 

0 

N 

F bly 

267 

N 

Fy lx 

0 

N 

F 3ly 

133 

N 

f 2U 

1.909 

N 

F 2ly 

-400 

N 

P x 

0 

N 

P y 

0 

N 


9 

N-m 

F 

1.909 

N 

ca P a x 
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Tabela 3-2 parte 2 repetida 

Estudo de Caso IA 

Dados calculados 

Variável 

Valor 

Unidade 

^32x 

-1.909 

N 

^32 y 

-133 

N 

Az, 

1.909 

N 

F l2y 

400 

N 

^23x 

1.909 

N 

^Tiy 

133 

N 

F »y 

-133 

N 

Fcabo 

-1.909 

N 

F C abo 

0 

N 

Au 

0 

N 

Fbly 

267 

N 

Au 

0 

N 

Fn y 

133 

N 

Au 

-1.909 

N 

F 2 \y 

-400 

N 

P x 

0 

N 

A 

0 

N 


9 

N-m 

F 

capa x 

1.909 

N 


* Novamente, em uma análise estática, 
não é necessário tomar o CG como a ori¬ 
gem do sistema de coordenadas (qualquer 
ponto pode ser utilizado). Entretanto, ele 
será utilizado como tal aqui para manter a 
consistência com a abordagem dinâmica, 
na qual a escolha do CG como origem é 
bastante útil. 


resultados obtidos foram então substituídos nas outras equações para se calcular 
as variáveis previamente eliminadas. 

14 A Tabela 3-2 exibe também os resultados calculados com base nos dados forne¬ 
cidos na Figura 3-2 e na primeira parte da própria Tabela 3-2. Esses resultados 
assumem que há uma força de 267 N (60 lb) aplicada pela mão do ciclista normal 
à alavanca de freio. A força gerada no cabo (F cabo ) é de 1909 N (429 lb) e a força 
de reação aplicada no guidão ( F 21 ) é de 1951 N (439 lb) inclinada de -168°. 


ESTUDO DE CASO 2A 


Análise de forças de uma ferramenta manual de dobramento 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine as forças nos elementos da ferramenta de dobra¬ 
mento, mostrada na Figura 3-3 durante uma operação de do¬ 
bramento. 

A geometria é conhecida e a ferramenta desenvolve uma força 
de dobramento de 2000 lb (8896 N) no fechamento para a posi¬ 
ção mostrada. 

As acelerações são desprezíveis. Todas as forças são coplana- 
res e bidimensionais. Um modelo de solicitações de Classe 1 é 
apropriado e uma análise estática é aceitável. 

Ver Figuras 3-3, 3-4 e Tabela 3-3, partes 1 e 2. 


1 A Figura 3-3 mostra a ferramenta na posição fechada para o processo de dobra¬ 
mento de um conector de metal em torno de um fio. A mão do usuário aplica uma 
força entre as peças 1 e 2, mostrada na forma do par reativo F h . O operador pode 
apertar a alavanca da ferramenta em qualquer ponto ao longo de seu comprimen¬ 
to; entretanto, assume-se a existência de um braço de momento nominal R h para 
a aplicação da força de aperto resultante (ver Figura 3-4). A elevada vantagem 
mecânica da ferramenta transforma a força de aperto em uma força de dobra¬ 
mento elevada. 

A Figura 3-3 ilustra o diagrama de corpo livre do conjunto completo da ferra¬ 
menta, desprezando seu peso, que é pequeno se comparado à força de dobra¬ 
mento. Existem quatro elementos, ou corpos, no conjunto, interligados por ar¬ 
ticulações. O corpo 1 pode ser considerado como o corpo “fixo”, com os outros 
elementos movimentando-se em relação a ele conforme a ferramenta se fecha. A 
intensidade desejada para a força de dobramento ( F c ) é definida e o seu sentido 
será normal às superfícies no instante do dobramento. A terceira lei de Newton 
relaciona os pares de força de ação e reação atuantes nos corpos 1 e 4: 


1 c\y 



(a) 


2 A Figura 3-4 mostra as partes do conjunto da ferramenta de dobramento separa¬ 
das e seus diagramas de corpo livre com as respectivas forças aplicadas em cada 
parte, com exceção dos pesos das partes, que têm valores insignificantes quando 
comparados às forças aplicadas. Os centros de gravidade das respectivas partes 
são utilizados como origens dos sistemas de coordenadas locais (sem rotação), 
em relação aos quais os pontos de aplicação de todas as forças das partes estão 
localizados.* 

3 Consideremos que o corpo 1 é um corpo “fixo” e analisemos os movimentos dos 
outros corpos em relação a ele. Observe que todas as forças e momentos incógni¬ 
tos são assumidos inicialmente como tendo sinal positivo. Flá três forças atuando 
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FIGURA 3-3 

Ferramenta para o dobramento de conectores de fios. 


no corpo 2: F h é a força desconhecida proveniente da mão do operador e F 12 e F 32 
são as forças reativas referentes aos corpos 1 e 3, respectivamente. A força F 12 
provém da ação do corpo 1 em 2, no pino de articulação, e a força F 32 , do corpo 
3 atuando no corpo 2, também em seu respectivo pino. As magnitudes e direções 
de ambas as forças nos pinos são desconhecidas. Escrevemos as Equações 3.3 b 
para esse elemento a fim de termos a soma de forças, nas direções x e y, e a soma 
de momentos em torno do CG (com o desenvolvimento dos produtos vetoriais). 

5/* = F n> + F 32x = 0 

^^ F y = F uy + F 22y + F h = 0 ( b ) 

M. = F h R h + ( R\z x F Uy — F\lyF\2z) + [F 32 x F 32y — F 32y F 32x) = 0 


Tabela 3-3 parte 1 

Estudo de Caso 2A 

Dados fornecidos 

Variável 

Valor 

Unidade 

F C 4x 

-1.956,30 

lb 

F C 4y 

415,82 

lb 

^c4x 

0,45 

in 

R C 4y 

0,34 

in 

Rl2x 

1,40 

in 

Rl2y 

0,05 

in 

^32x 

2,20 

in 

^32y 

0,08 

in 

R„ 

-4,40 

in 

^23x 

-0,60 

in 

^23y 

0,13 

in 

^43x 

0,60 

in 

^43y 

-0,13 

in 

R\4x 

-0,16 

in 

R\4 y 

-0,76 

in 

R 34 X 

0,16 

in 

^34y 

0,76 

in 


4 Há duas forças aplicadas no corpo 3, F 23 e F 43 . Escrevemos as Equações 3.3 b 
para esse elemento: 

^^J F X = F 23x + F 43 x = 0 

^ 'j F y = F 23y + F 43y ~ 0 (c) 

= (f?23i^23y — F 23y F 23x) + { F 43x F 43y ~ F 43y F 43x) = ® 

5 Há três forças atuando no corpo 4: F í4 é uma força conhecida (força desejada para 
o dobramento) e F 14 e F 34 são as forças reativas referentes aos corpos 1 e 3, respec¬ 
tivamente. As magnitudes e direções de ambas as forças nos pinos são desconheci¬ 
das. Escrevemos as Equações 3.3 b para esse elemento: 

^^J F X = ^14i + Fytx + F c4x — 0 

^, F y ~ F \4y + ^34 y + F c4y = 0 (d) 

= [R 14x F l4y — R l4y F Mx ^ + [R 34x F Uy — F 34y F 34x ) 

+ { F c4x F c4y ~ F c4y F c4x) = 0 


6 As nove equações nos conjuntos de b até d possuem 13 incógnitas: F llx , F Ux , F 32x , 
F 32y, F 23 x’ F 23x’ f 43x> F 43y F Mx’ F uy> F 34x’ F 34, e F h- Podemos escrever as relações 
provenientes da terceira lei de Newton (para os pares de ação e reação de forças) 
em cada um dos pontos de ligação para obtermos as quatro equações adicionais 
necessárias: 


F 32x — 


F 34x — 


F 22y = 


l 23y’ 


F = 

1 34 y 


1 43 y 


(e) 
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FIGURA 3-4 

Diagrama de corpo livre de uma ferramenta para o dobramento de conectores de fios. 


Tabela 3-3 parte 2 


7 As 13 Equações b-e podem ser resolvidas simultaneamente por métodos de 
redução de matrizes ou por um método interativo com um algoritmo de de¬ 
terminação de raízes. Para a solução matricial, as incógnitas são colocadas 

Estudo de Caso 2A 


no lado esquerdo, e todos os termos conhecidos, no lado direito dos sinais de 

Dados calculados 


igualdade. 

Variável 

Valor 

Unidade 

Fl2x + Fllx = 0 

F h 

53,1 

lb 

^12y + ^32y + Fh = 0 

F í2x 

1.513,6 

lb 

RhFh + F l2x F 12y — R\2yF\2x + R'i2>F'i2y ~ ^32y^32x = ® 

Fny 

-381,0 

lb 

F?3x + Ftfx = 0 

^32x 

-1.513,6 

lb 

^23 y + ^43y = 0 

F,, 

327,9 

lb 

^23*^23 y ~ F 21y F 23x + R 43x F 43y — R 43y F 43x = 0 

F 43x 

-1.513,6 

lb 

F„ y 

327,9 

lb 

F"ux + F Mx = —F c4x (f) 


1.513,6 

lb 

F"u y + F 34y = —F c 4y 

^23 y 

-327,9 

lb 

R\4yF\ 4 y — R\ 4y F Ux + R 34x F 34y — R 34y F 34x = —R C 4 X F c4y + R c4y F c4x 

^34x 

1.513,6 

lb 

F 3 2x + F 23x = 0 

^34y 

-327,9 

lb 

F 34x + F 43x = 0 

Fl4x 

442,7 

lb 

F 3 2y + F 23y = 0 

Fl4y 

-87,9 

lb 

F 3 4y + F 43y = 0 

F 1U 

-1.513,6 

lb 


Fny 

381,0 

lb 


F4IX 

-442,7 

lb 


^41 y 

87,9 

lb 
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Substituindo os dados fornecidos pela Tabela 3-3, parte 1, temos 


Fllx + ^32x — 0 
Fl2y + F32y + F h = ® 


-4A F h + \AF Uy - 0,05 F llx + 2,2F 32t - 0,08F 3 


32y 


f 23x + F Aix = 0 

F 2 3y + F tíy = 0 

-0,6 F 23y - 0,13 F ax + 0,6 F Vy + 0,13 F A3x = 0 

F\2x + F Ux = 1956,3 (g) 

Fuy + F Uy = -415,82 

■ 0,16F 34y - 0,16F 34x = -0,45(415,82) - 0,34(1956,3) 
= -852,26 

F}2x + F 23x = 0 
Fmx + F 43x = 0 


-0,16F 14y + 0,76F 14 


Fyiy + F 2 3y 

F 3 4y + F 43y 


= 0 
= 0 


9 Construindo a matriz para solução, temos: 


1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

' F nx ' 
F\2y 


0 

0 

1 

0 

1 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

F 32x 


0 

- 0,05 

1,4 

- 0,08 

2,2 

- 4,4 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

F 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

32 y 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

F h 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

- 0,13 

- 0,6 

0,13 

0,6 

0 

0 

0 

0 

F 23x 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

0 

F 23 y 

= 

1956,30 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

F 


- 415,82 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0,76 

- 0,16 

- 0,76 

0,16 

43* 


- 852,26 

0 

0 

1 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

F 

43 y 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

1 

0 

F 

\Ax 


0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

F 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

1 

14y 


0 














F 

34* 

F 

34 y 




10 A Tabela 3-3 parte 2 mostra a solução para esse problema para os dados for¬ 
necidos na parte 1, assumindo uma força aplicada de dobramento de 2000 lb 
(8896 N), normal às superfícies de contato. Foi usado o programa MATRIX (no 
CD-ROM). A força gerada na barra 3 é de 1547 lb (6888 N), a força de reação 
na barra 1 devido à barra 2 (F 01 ) é de 1561 lb (6943 N) a 166°, a força de reação 
na barra 1 devido à barra 4 (F 41 ) é de 451 lb (2008 N) a 169°, e um momento de 
-233,5 lb-in (-26,6 N-m) deve ser aplicado às manoplas para gerar a força de 
dobramento especificada. Esse momento pode ser obtido com uma força de 53,1 
lb (236 N) aplicada no meio da manopla. Essa força está dentro da capacidade 
fisiológica média humana para a força de aperto. 
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ESTUDO DE CASO 3A 


Análise das solicitações em um macaco tipo sanfona de automóvel 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine as forças nos elementos do macaco na posição mos¬ 
trada na Figura 3-5. 

A geometria é conhecida e o macaco suporta uma força P = 1000 
lb (4448 N) na posição mostrada. 

As acelerações são desprezíveis. O macaco está em um piso ni¬ 
velado. O ângulo do carro elevado não implica em um momento 
de tombamento sobre o macaco. Todas as forças são coplana- 
res e bidimensionais. Um modelo de solicitações de Classe 1 é 
apropriado e uma análise estática é aceitável. 

Ver Figuras 3-5 a 3-8 e a Tabela 3-4, partes 1 e 2. 


1 A Figura 3-5 mostra um esquema de um macaco tipo sanfona simples usado 

para erguer um carro. Ele consiste em seis barras, que são conectadas por ar¬ 
ticulações e/ou engrenamentos, e em um sétimo elemento (corpo 1), na forma 
de parafuso de movimento, que é girado para elevar o macaco. Mesmo sendo 
um equipamento claramente tridimensional, ele pode ser analisado como bi¬ 
dimensional se assumirmos que a força aplicada (do carro) e o macaco estão 
exatamente na vertical (na direção de y). Sendo assim, todas as forças estarão 
no plano xy. Essa hipótese é valida se o carro for erguido sobre uma superfície 
nivelada. Caso contrário, haverá outras forças nos planos yz e xz. O projetista 
de macacos precisa considerar o caso mais geral, mas para o nosso exemplo 
simples, iremos assumir inicialmente um carregamento bidimensional. Para o 
conjunto geral mostrado na Figura 3-5, podemos encontrar a força de reação 
F , dada a força P, pelo somatório de forças: = — P. 

2 A Figura 3-6 mostra um conjunto de diagramas de corpo livre para todo o ma¬ 
caco. Cada elemento ou subconjunto de interesse foi separado dos outros e as 
forças e os momentos são mostrados atuando (exceto para os pesos próprios, 
que são pequenos quando comparados às forças aplicadas e, portanto, podem 
ser negligenciados nesta análise). As forças e os momentos podem ser tanto 



FIGURA 3-5 

Um macaco tipo sanfona de automóvel. 
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FIGURA 3-6 

Diagramas de corpo livre do macaco tipo sanfona completo. 


reações internas nas conexões com outros elementos quanto cargas externas 
do “mundo externo”. O centro de gravidade dos respectivos elementos é usado 
como origem dos sistemas de coordenadas locais não girantes, em relação aos 
quais os pontos de aplicação de todas as forças no elemento são localizados. 
Nesse projeto, o equilíbrio é conseguido devido ao engrenamento de dois pares 
de segmentos de engrenagens (não evolventes) agindo entre as barras 2 e 4 e 
entre as barras 5 e 7. Essas interações são modeladas como forças agindo sobre 
uma normal comum compartilhada entre os dois dentes. Essa normal comum é 
perpendicular à tangente comum no ponto de contato. 

Existem 3 equações da segunda lei disponíveis para cada um dos sete elemen¬ 
tos, permitindo 21 incógnitas. Dez equações adicionais da terceira lei são ne¬ 
cessárias para um total de 31. E um sistema incômodo de resolver para um 
dispositivo simples como esse, mas podemos usar sua simetria para simplificar 
o problema. 
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Tabela 3-4 parte 1 

Estudo de Caso 3A 

Dados fornecidos 

Variável 

Valor 

Unidade 

P x 

0.00 

lb 

P y 

-1.000,00 

lb 


-0,50 

in 

R P y 

0,87 

in 

0 

-45,00 

deg 

^12* 

-3,12 

in 

^T2y 

-1,80 

in 

^32x 

2,08 

in 

^-32). 

1,20 

in 


2,71 

in 

R 4 2 4 

1,00 

in 

^23a 

-0,78 

in 

^23> 

-0,78 

in 

^43* 

0,78 

in 


-0,78 

in 

Rt4* 

3,12 

in 

Rl4;y 

-1,80 

in 

^24a 

-2,58 

in 

R 2 4 4 

1,04 

in 

^34a 

-2,08 

in 

^34y 

1,20 

in 


* Observe a similaridade com as Equações 
(b) no Estudo de Caso 2A. Apenas o índice 
para o momento de reação é diferente, pois 
uma barra diferente está exercendo-o. A 
notação consistente deste método de análi¬ 
se de força torna fácil escrever as equações 
para qualquer sistema. 


y 


FIGURA 3-7 



Diagrama de corpo livre da metade superior simétrica do macaco tipo sanfona para 
automóvel. 


3 A Figura 3-7 mostra a metade superior do conjunto do macaco. Devido à sime¬ 
tria entre a parte superior e inferior, a metade inferior pode ser removida para 
simplificar a análise. As forças calculadas para essa metade são iguais às forças 
que agem na outra metade. Se quiséssemos, poderíamos calcular as forças de 
reação em A e B usando as Equações 3.3 b para o diagrama de corpo livre do 
conjunto da metade do macaco. 

4 A Figura 3-8 a mostra os diagramas de corpo livre para a metade superior do ma¬ 
caco, que são essencialmente os mesmos dos da Figura 3-6. Temos agora quatro 
elementos, mas podemos considerar o subconjunto chamado 1 como sendo o 
“chão”, deixando três elementos para aplicar as Equações 3.3. Observe que todas 
as forças e os momentos desconhecidos são inicialmente assumidos como positi¬ 
vos nas equações. 

5 Há três forças agindo na barra 2: F 42 é a força desconhecida no ponto de contato 
do dente de engrenagem com a barra 4; F 12 e F 32 são as forças de reação desco¬ 
nhecidas das barras 1 e 3, respectivamente. A força F 12 é exercida pela peça 1 
sobre a peça 2 através do pino de articulação, e a força F 32 é exercida pela peça 3 
sobre a peça 2 sobre seu pino de articulação comum. As magnitudes e as direções 
dessas forças nos pinos e a magnitude de F 42 são desconhecidas. A direção de F 4 , 
é ao longo da normal comum mostrada na Figura 3-8 b. Escreva as Equações 33b 
para esse elemento para o somatório de forças nas direções x e y e o somatório 
dos momentos em relação ao CG (com os produtos cruzados expandidos):* 

F x = F 12x + F 32x + l' 41: = 0 

^^j F y = ^I2y + F 32y + F A2y = 0 (fl) 

= R 12x F l2y - R l2y F l2x + R 32x F 32y — R 32y F 32x +R 42x F/a y ~ Rn y F 42x ~ 0 

6 Há três forças agindo na barra 3: a carga aplicada P. F 23 e F 43 . Apenas P é conhe¬ 
cida. Escrevendo as Equações 33b para este elemento, temos 

F x = F 23x + F 43x + P x = 0 

= F *y + F »y + p y = 0 (b) 

= R 23x F 23y — R23 y F 23x + R 43x F 43y - R 43y F A}x +R Px P y — R Py P x = 0 
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Fa„ 


Fb„ 


(a) Diagramas de corpo livre 


FIGURA 3-8 


Diagramas de corpo livre dos elementos da metade do macaco tipo sanfona. 


7 Há três forças agindo na barra 4: F 24 é a força desconhecida da barra 2; F 14 e F 34 
são as forças de reação das barras 1 e 3, respectivamente. 

F x = F Ux + F 24x + F 34x = 0 

F y = F I4y + F Uy + F My = 0 (c) 

[A - R F - R F + R F - R F + R F - R F =0 

rl z ft 14i f 14j “I4y f 14.t T ly 24x r 24y lK 24y r 24x T n 34x r 34y IK Uy r Ux u 

8 As nove equações em conjuntos de a até c tem 16 incógnitas: F l2x , F Uy , F 32x , F 32y , 
F 23x , F 23y , F 43x , F 43y , F Ux , F Uy , F 34x , F 34y , F Mx , F 24y , F 42x e F 42y . Podemos escrever 
as relações da terceira lei entre os pares ação-reação para cada uma das junções 
para obter seis das sete equações adicionais necessárias: 



= —Fl3x 

Ví 

II 

F 2 3y 


Fí4x 

= — f 43x 

F = 

1 34 y 

_ F 43y 

(d) 

F42X 

= ~F 24x 

Ví 

11 

~F 2 4y 



9 A última equação necessária vem da relação entre as componentes x e y da força 
F 24 (ou F 42 ) no ponto de contato dos dentes. Tal junção de contato pode transmitir 
força (exceto as forças de atrito) somente ao longo da normal comum 141 , que é 
perpendicular à tangente comum à junção, como mostrado na Figura 3-8Z?. A 
normal comum também é chamada de eixo de transmissão. A tangente do ângu¬ 
lo dessa normal comum relaciona as duas componentes da força na junção: 

F 2 , y = F 24x tg 6 0) 
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10 As equações de a até e compõem um conjunto de 16 equações simultâneas que 
podem ser resolvidas tanto por redução de matriz quanto por métodos iterativos 
para encontrar as raízes. Colocando-as na forma padrão para uma solução matri¬ 
cial, temos: 


Tabela 3-4 parte 2 

Estudo de Caso 3A 

Dados calculados 

Variável 

Valor 

Unidade 

f.2. 

877,8 

lb 

F n y 

530,4 

lb 

F?>2x 

-587,7 

lb 

^32y 

-820,5 

lb 

^42x 

-290,1 

lb 

^42y 

290,1 

lb 

^23x 

587,7 

lb 

^23y 

820,5 

lb 

^43x 

-587,7 

lb 

F<\3y 

179,5 

lb 

F\4x 

-877,8 

lb 

F\4y 

469,6 

lb 

^2Ax 

290,1 

lb 

^24 y 

-290,1 

lb 

^34x 

587,7 

lb 

^34y 

-179,5 

lb 


R F - R F 

lx \2x J 12y lv 12y £ 12x 


F + F + F 

1 I2x — 1 32x — 1 42x 

F + F + F 

1 12y ^ 1 32y ^ 1 42 y 

R f - R F + R F — R F 

'Mi,. 1 1 V-*/O-.. /i 


v 32x £ 32y 


'~32y ± 32x 


42 x £ 42 y 


• v 42 y A 42x 


1 43x 


F 23x F 23y ^23y^23x 


F 23y + F 43y 
F 43x F 43y — F 43y F 43x 


F \4y + F 24y 


1 34 y 


^14x^14y F Uy F \4x + F 24x F 24y F 24y F 24x F 34x F 34y F 34y F 24x 


^32y + ^23y 


^34x + ^43x 
^34 y + ^43 y 
^*42x + F 24 x 
^42y + ^24y 


= 0 
= 0 
= 0 
= -Px 
= -Py 

— — Pp x Py + Pp,P. 
= 0 
= 0 
= 0 
= 0 
= 0 
= 0 
= 0 
= 0 
= 0 


F 24y - F 2 Ax tg 0 = 0 

11 Substituindo os dados fornecidos na parte 1 da Tabela 3-4, temos: 


-3,\2F ny + 1,80F 12j 


2,08 F ny - 1,20F 32 


-0,78F 23j +0,78F 23 


3,12F 


14y 


[ 24 y 


^12x + F 32x + F 42x 

= 

0 

f + p + p 

1 12y T 1 32y T 1 42v 

= 

0 

+ 2,71F 42y - 0,99F 42x 

= 

0 

F 23x + F 43x 

= 

0,0 

F 23y + F 43y 

= 

1000 

+ 0,78F 43y + 0,78 F 43x 

= 

-500 

^14x "*■ F 2Ax F 34x 

= 

0 

F l4y F 24y F 34y 

= 

0 

- 2,08F 34y - 1,20 F Ux 

= 

0 

F + F 

1 32x T 1 23x 

= 

0 

F 32y + F 23y 

= 

0 

F 34x + F 43 x 

= 

0 

F + F 

1 34y ^ 1 43y 

= 

0 

F + F 

1 42x T 1 24 x 

= 

0 

F 42y + F 24y 

= 

0 

F 24y + 1>0 F 2A x 

= 

0 


(/) 


te) 


12 Coloquemos essas equações na forma matricial. 
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1 

0 

1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


F 22 x 


0 

0 

1 

0 

1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


F,. 


0 

1,80 

- 3,12 

- 1,20 

2,08 

- 1,00 

2,71 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


22y 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


F 42x 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


F42y 


1000 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0,78 

- 0,78 

0,78 

0,78 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


F 22 x 


-500 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

0 

1 

0 




0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

1 

0 

1 

x 

F 23 y 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1,80 

3,12 

- 1,04 

- 2,58 

- 1,20 

- 2,08 


F 42x 


0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


F 


0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 


41y 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 


F\Ax 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

1 


F\4y 


0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 


F 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

0 

0 


24x 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

1 

0 

0 


F 24y 


0 


13 A parte 2 da Tabela 3-4 mostra a solução para este problema obtido por meio do 
programa MATRIX para os dados fornecidos na parte 1 da Tabela 3-4, que assu¬ 
me uma força vertical aplicada P de 1000 lb (4448 N). 

14 As forças na barra 1 também podem ser determinadas pela terceira lei de Newton. 

^Ax = ~^2\x = F\2 x 

F Ay = ~ F 2ly = F \2y ^ 

Ffo = —F 4 U = ^14x 
FBy = ~^4ly = ^ 14y 


3.5 ESTUDO DE CASO DE CARREGAMENTO ESTÁTICO 
TRIDIMENSIONAL 

Esta seção apresenta um estudo de caso envolvendo carregamento estático tridi¬ 
mensional em um dispositivo de freio de bicicleta. As mesmas técnicas usadas 
para a análise de carregamento bidimensional também se aplicam para o caso 
tridimensional. A terceira dimensão requer mais equações, que estão disponíveis 
a partir do somatório de forças na direção de z e dos somatórios de momentos 
em relação aos eixos x e y como definidos nas Equações 3.1 e 3.3 para os casos 
dinâmico e estático, respectivamente. Como exemplo, iremos analisar agora o 
braço de freio de uma bicicleta que é acionado pela manopla de freio analisada 
no Estudo de Caso IA. 
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ESTUDO DE CASO 4A 


Análise das solicitações do braço do freio de uma bicicleta 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine as forças atuando em três dimensões no braço do 
freio de uma bicicleta na sua posição acionada, como mostrado 
na Figura 3-9. Esse braço de freio tem falhado em serviço e pre¬ 
cisa ser redimensionado. 

A geometria do braço do freio é conhecida e o braço é acionado 
por uma força aplicada no cabo de 1.046 N na posição mostrada 
(ver também o Estudo de Caso IA). 

As acelerações são desprezíveis. O modelo de carregamento de 
Classe 1 é apropriado e a análise estática é aceitável. O coefi¬ 
ciente de atrito entre a sapata do freio e o aro da roda foi medido 
e vale 0,45 à temperatura ambiente e 0,40 a 150°F. 

Ver as Figuras 3-9, 3-10 e a Tabela 3-5. 


1 A Figura 3-9 mostra um conjunto de acionamento central do braço do freio 
comumente usado em bicicletas. Ele consiste em seis elementos ou subcon¬ 
juntos: a estrutura e os seus pinos de articulação (1), os dois braços do freio (2 
e 4), o sistema de acionamento do cabo (3), as sapatas do freio (5) e o aro da 
roda (6). Este é obviamente um dispositivo tridimensional e deve ser analisa¬ 
do como tal. 

2 O cabo é o mesmo que está ligado à alavanca do freio na Figura 3-1. A força do 
acionamento manual de 267 N (60 lb) é multiplicada pela vantagem mecânica da 
alavanca manual e transmitida pelo cabo até o par de braços do freio da maneira 
como foi calculada no Estudo de Caso IA. Assumiremos que não há perda de 



FIGURA 3-9 

Conjunto de acionamento central do braço do freio de uma bicicleta. 
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força nas guias do cabo; logo, toda a força de 1046 N (235 lb) aplicada ao cabo 
está disponível em sua extremidade. 

3 A direção da força normal entre a sapata do freio e o aro da roda é mostrada na 
Figura 3-9 e está a 0 = 172° em relação ao sentido positivo do eixo x, e a força de 
atrito é orientada ao longo do eixo z. (Ver as Figuras 3-9 e 3-10 para a orientação 
dos eixos xyz ■) 

4 A Figura 3-10 mostra os digramas de corpo livre do braço, da estrutura e do con¬ 
junto de acionamento do cabo. Estamos interessados principalmente nas forças 
agindo no braço do freio. No entanto, precisamos primeiro analisar o efeito da 
geometria do acionador do cabo em relação à força aplicada no braço em A. Essa 
análise pode ser bidimensional se, por simplificação, desprezarmos o pequeno 
deslocamento entre os dois braços na direção z. Uma análise mais precisa irá exi¬ 
gir que as componentes na direção z das forças do acionador do cabo que atuam 
nos braços sejam incluídas. Observe que o subconjunto do cabo (3) é um sistema 
de forças concorrentes. Ao escrever as Equações 3.3 b em duas dimensões para 
este subconjunto, percebendo a simetria em relação ao ponto A e a partir da aná¬ 
lise do DCL, podemos escrever: 

= ^ 23 * + ^ 43 * = 0 

^ («) 

/ Fy = ^23 J + ^43 y + Kabo — 0 



FIGURA 3-10 

Diagramas de corpo livre do braço do freio. 
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Este conjunto de equações pode ser facilmente resolvido resultando em 


^23y — ^43y - 


^23* — 


1 23y 


L cabo _ 

2 

-523 


1046 


= -523 N 


tg(56°) 1,483 


= -353 N 


(b) 


F 43x = ~F 23x = 353 N 


A terceira lei de Newton relaciona essas forças com suas reações no braço do 
freio no ponto A. 

F 32x = -F 13x = 353 N 

F 32y = -F 23y = 523 N (c) 

F i2z = 0 


5 Podemos agora escrever as Equações 3.3a para o braço (peça 2). 

Para as forças: 

^^F x = F Ux + F nx + F 52x = 0; 

^^jFy = F lly + F 32y + F 52y = 0 ; 

^^jF z = F 12z + F 32z + F 52z = 0; 

Para os momentos: 

= M 12x + {R l2y F l2z — R\ 2z F\2y) + {R-iiyF-iiz — F-n 7 F i2y ) 

+ (^52y^52z — ^52z^52y) = ® 

= M ny + (R i2z F í2x — R\2 x F\2 z ) + (R 3 2zF 32 x — R 3 2xF 3 2z) 

+ {R52 z Fs2x ~ R 3 2xF 32z ) = 0 

= ( R\2 x F\2y — R\2yF\2x ) + (^32y^32y “ R 3 2yF 32x ) 

+ (^52.t^52y _ ^52y^52x ) = ® 


F\2x + ^52* — 353 
F\ 2 y + F 32y = —523 


(d) 


(e) 


Observe que todas as forças e momentos desconhecidos são inicialmente consi¬ 
derados positivos nas equações, sem levar em conta seus sentidos apresentados 
nos DCLs. Os momentos M l2x e M l2 são devidos ao fato de haver um momento 
de contato entre o braço (2) e o pino de articulação (1) em relação aos eixos x e 
y. Assumimos atrito desprezível em relação ao eixo z, fazendo com que M l2z seja 
zero. 

6 O contato entre a sapata do freio (5) e o aro da roda (6) transmite uma força nor¬ 
mal ao plano de contato. O módulo da força de atrito, F f , no plano de contato é 
relacionado com a força normal pela equação do atrito de Coulomb, 

F f = \iN (/) 

onde p é o coeficiente de atrito e N é a força normal. A velocidade do ponto do 
aro sob o centro da sapata do freio está na direção z. Os componentes de força 
F 52x e F 52y são devidos inteiramente à transmissão da força normal ao braço atra¬ 
vés da sapata e são, portanto, relacionados pela terceira lei de Newton. 
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F 52x = ~ N x = -NcosQ = -Acosl72° = 0,990A? 

F 52y = ~ N y = ~ N sen0 = ~ N senl72° = -0,1397V 

A direção da força de atrito F f deve sempre se opor ao movimento e, portanto, 
age no aro da roda na direção negativa do eixo z. Sua força reativa no braço tem 
o sentido oposto. 

F 52z = ~ F f ( fe ) 

7 Temos agora 10 equações (nos conjuntos denominados d, e, f g e h) contendo 
10 incógnitas: F l2x , F uy F Uz , F 52x , F 52y F 52z , M w M ny N e F f . As forças F 32x , 
F 32 y e F 32 z são conhecidas a partir das Equações c. Essas 10 equações podem ser 
resolvidas simultaneamente por inversão de matrizes ou por métodos iterativos 
de localização de raízes. Primeiro organize as equações com todas as incógnitas 
à esquerda e com todos os valores conhecidos e assumidos à direita. 







F + F 

1 \2x ^ 1 52x 

= -353 







F + F 

1 12y ^ 1 52y 

= -523 







F + F 

1 12z ^ 1 52z 

= 0 


Mn* 

+ F l2y F V2z ' 

~ F 12z F l2y 

+ 

F 52y F 52 Z 

~ F 52z F 52y 

= F 32z F 32y “ 

^32y^32z 

M ny 

+ F 12z F i2x " 

~ F 12x F 12z 

+ 

F 52z F 52x 

— F 52x F 52z 

= R F - 

IV 32x‘ 32z 

- R F 

iV 32 Z l 32x 


F \2x F \2y ~ 

“ F Uy F Ux 

+ 

F 52x F 52y 

— F 52y F 52x 

= F 32y F 32x " 

~ ^32x^32y 






F f -VN 

= 0 



F 52x + N cos0 = 0 
F 52> + N sen0 = 0 

F 52z + Ff = 0 


Tabela 3-5 parte 1 

Estudo de Caso 4A 

Dados fornecidos e pressupostos 


Variável 

Valor 

Unidade 

h 

0,4 

nenhuma 

e 

172,0 

deg 

^12* 

5,2 

mm 

R\2y 

-27,2 

mm 

R\lz 

23,1 

mm 

Rj2x 

-75,4 

mm 

^32y 

38,7 

mm 

^32 z 

0,0 

mm 

^52x 

-13,0 

mm 

^52y 

-69,7 

mm 

^52 z 

0,0 

mm 

^32x 

353,0 

N 

^32y 

523,0 

N 

^32 z 

0,0 

N 


0,0 

N-m 


8 Substitua os valores conhecidos e assumidos mostrados da Tabela 3-5, parte 1: 

F 12x + F 52x = "353 

F Uy + F 52y = “523 

F 12z + F 52z = 0 

M n * ~ 27,2F 12z - 23,1F 12j - 69,7F 52z - 0 F 52y = 0(523) - 38,7(0) = 0 

M l2y + 23,1 F 12x - 5,2 F l2z + 0 F 52x + 13 F 52z = -75,4(o) - 0(353) = 0 (j) 

5,2F 12v + 21,2F Ux - 13F 52v + 69,7 F 52x = 38,7(353) + 75,4(523) = 53095 
Ff - 0,4 N = 0 
F 52x - 0,990 N = 0 
F 52y + 0,139 A = 0 

F 52z + Ff = 0 


9 Construa as matrizes para o equacionamento. 
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Tabela 3-5 parte 2 

Estudo de Caso 4A 

Dados calculados 

Variável 

Valor 

Unidade 

Az, 

-1.805 

N 

Az, 

-319 

N 

Az, 

587 

N 

Az, 

1.452 

N 

F 52y 

-204 

N 

^52 z 

-587 

N 

m 12i 

32.304 

N-mm 

M 12y 

52.370 

N-mm 

N 

1.467 

N 

F f 

587 

N 


10 0 1 
0 10 0 

0 0 10 

0 -23,1 -27,2 0 

23.1 0 -5,2 0 

27.2 5,2 0 69,7 

0 0 0 0 

0 0 0 1 

0 0 0 0 

0 0 0 0 


0 0 0 0 0 

1 0 0 0 0 

0 10 0 0 
0 -69,7 1 0 0 

0 13 0 1 0 

-13 0 0 0 0 

0 0 0 0 1 

0 0 0 0 0 

1 0 0 0 0 

0 1 0 0 1 


0 

0 

0 

0 

0 

0 

-0,4 

-0,990 

0,139 

0 


M n 


‘ f 
N 


-353 

-523 

0 

0 

0 

53095 

0 

0 

0 

0 


(k) 


10 A Tabela 3-5 parte 2 mostra a solução desse problema utilizando o programa 
MATRIX com os dados apresentados na Tabela 3-5 parte 1. Esse problema pode 
ser resolvido usando programas comerciais para solução de equações, como Ma- 
thcad, MATLAB, Maple, Mathematica ou com o programa MATRIX, fornecido 
com o texto. 


3.6 ESTUDO DE CASO DE SOLICITAÇÃO DINÂMICA 

Esta seção apresenta um estudo de caso envolvendo solicitação dinâmica bidi¬ 
mensional de um mecanismo de quatro barras construído para demonstração de 
esforços dinâmicos. Uma fotografia desse mecanismo é mostrada na Figura 3-11. 
Este equipamento pode ser analisado em duas dimensões desde que todos os seus 
elementos possam se mover em planos paralelos. A presença de acelerações con¬ 
sideráveis nos elementos móveis de um sistema requer que seja feita uma análise 
dinâmica usando as Equações 3.1. O desenvolvimento é semelhante ao feito na 
análise anterior sobre carregamento estático, exceto pela necessidade de incluir 
os termos de inA e Ia nas equações. 


ESTUDO DE CASO 5A 


Análise das solicitações em um mecanismo de quatro barras 


Problema Determine as forças teóricas de corpo rígido que atuam em duas 

dimensões no mecanismo de quatro barras mostrado na Figura 
3-11. 

Dados A geometria do mecanismo, as massas e os momentos de inércia 

de massa são conhecidos e o mecanismo é acionado a 120 rpm 
por um motor elétrico de velocidade controlada. 

Hipóteses As acelerações são consideráveis. Um modelo de carregamento 

de Classe 4 é apropriado e é necessária uma análise dinâmica. 
Não há cargas externas ao sistema; todas as cargas se devem às 
acelerações das barras. As forças peso são insignificantes em 
comparação com as forças de inércia e serão desprezadas. Assu¬ 
me-se que as barras sejam corpos rígidos ideais. Também serão 
ignorados o atrito e os efeitos das folgas existentes nas uniões 
por pinos. 
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FIGURA 3-11 

Modelo dinâmico do mecanismo de quatro barras. 

Solução Ver as Figuras 3-11 a 3-13 e a Tabela 3-6. 

1 As Figuras 3-11 e 3-12 mostram o modelo de demonstração do mecanismo de 
quatro barras. Ele é constituído por três partes móveis (barras 2, 3 e 4) mais a 
estrutura ou a barra fixa (1). O motor aciona a barra 2 através de uma caixa de 
redução. Os dois apoios fixos são instrumentados com transdutores de força pie¬ 
zoelétricos para medir as forças dinâmicas que agem nas direções x e y do plano 
da barra fixa. Um par de acelerômetros é montado em um ponto do acoplador 
(barra 3) para medir suas acelerações. 

2 A Figura 3-12 mostra um esquema do mecanismo. As barras são feitas com furos 
de alívio para reduzir suas massas e momentos de inércia de massa. A entrada da 
barra 2 pode ser uma aceleração angular (ou uma velocidade angular constante) 
mais um torque. A barra 2 gira totalmente em torno do apoio fixo 0 2 . Mesmo 
que a barra 2 tenha uma aceleração angular a 2 nula, movendo-se com uma velo¬ 
cidade angular co 2 constante, ainda haverá aceleração angular variável no tempo 
nas barras 3 e 4, desde que estas oscilem para frente e para trás. De qualquer 
forma, os CGs das barras estarão sujeitos a acelerações lineares variáveis no tem¬ 
po quando o mecanismo se movimentar. Essas acelerações angulares e lineares 


Tabela 3-6 parte 1 

Estudo de Caso 5A 

Dados fornecidos e processados 


Variável 

Valor 

Unidade 

02 

30,00 

deg 

co 2 

120,00 

rpm 

massa 2 

0,525 

kg 

massa 3 

1,050 

kg 

massa 4 

1,050 

kg 

^cgl 

0,057 

kg-m 2 

1Cg3 

0,011 

kg-m 2 

^cgA 

0,455 

kg-m 2 

R\2x 

-46,9 

mm 

R\2y 

-71,3 

mm 

^32x 

85,1 

mm 

^32y 

4,9 

mm 

^23x 

-150,7 

mm 

^23 y 

-177,6 

mm 

^43x 

185,5 

mm 

^43y 

50,8 

mm 

^I4x 

-21,5 

mm 

^14 y 

-100,6 

mm 

^34x 

-10,6 

mm 

^34y 

204,0 

mm 



FIGURA 3-12 


Esquema do mecanismo de quatro barras. (Veja a Tabela 3-6 para mais 
informações.) 
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FIGURA 3-13 


Diagramas de corpo livre dos elementos de um mecanismo de quatro barras. 


geram forças de inércia e torques, como definido pela segunda lei de Newton. 
Portanto, mesmo sem forças externas ou torques aplicados nas barras, as forças 
de inércia causam forças reativas nos pinos. São essas as forças que desejamos 
calcular. 

3 A Figura 3-13 mostra os diagramas de corpo livre de cada barra. O sistema de 
coordenadas local e não rotativo de cada barra é posicionado em seu CG. As 
equações cinemáticas do movimento devem ser resolvidas para a determinação 
das acelerações lineares dos CGs de cada barra e das acelerações angulares das 
barras para cada posição de interesse durante o ciclo (ver a referência 1 para 
uma explicação deste procedimento). Essas acelerações, A Gn e a„, são mostra¬ 
das atuando em cada uma das n barras. As forças em cada pino de conexão são 
mostradas como pares xy, numeradas como antes e inicialmente assumidas como 
positivas. 

4 As Equações 3.1 podem ser escritas para cada uma das barras móveis do sistema. 
As massas e os momentos de inércia de massa em relação ao CG de cada barra 
precisam ser calculados para serem usados nas equações. Neste estudo de caso, 
foi usado um sistema CAD de modelagem sólida para considerar a geometria das 
barras e calcular suas propriedades de inércia. 

5 Para a barra 2: 

J/x — ^12i + ^32x — m 2 /Sl G2, 

= F\2y + Fyiy = m 2^G2 y 

M, = T 2 + {Ri2x^ 12y ~~ *12^12*) + (^32x^32y 

6 Para a barra 3: 

= ^23x + ^43x = m 3 J ^G3 x 

y = F 2 3y + F i3y = m 3 A G3 ^ ( b ) 

= (^23.r^23y — ^23y^23x) (^43x^43y — ^43)^43 x ) — ^C3 a 3 


(«) 


^32)^32x 


) = I G 
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7 Para a barra 4: 

I* = ^14x + F 34x = m 4^G4 x 

— F\4y + F}4y = m 4^G4 y ( C ) 

z = (^I4t^l4f — ^14y^l4jt) + { F 34x F 34y ~ F 34y F 34x ) = ^G4 a 4 

8 Há 13 incógnitas nessas nove equações: F 12x , F 12y F 32x , F 32y F 23x , F 23y F 43x , F 43y 
F l4x , F Uy F 34x , F 34y e T 2 . Quatro equações da terceira lei podem ser escritas para 
equacionar os pares de ação e reação nas articulações. 


^32x — 
F 32y = 
F 34x = 
F 34y = 


-F 

1 -sq 


-F 


23y 


-F„ 




43 y 


(d) 


9 O conjunto de 13 equações de a até d pode ser resolvido simultaneamente para 
determinar as forças e o torque-motor por métodos de redução de matrizes ou 
métodos iterativos para localização de raízes. Este estudo de caso foi resolvi¬ 
do com ambos os métodos, e seus arquivos encontram-se no CD. Observe que 
as massas e os momentos de inércia de massa das barras são constantes com o 
tempo e com a posição, mas as acelerações são variáveis no tempo. Logo, uma 
análise completa requer que as Equações a-d sejam resolvidas para todas as po¬ 
sições ou intervalos de tempo de interesse. Os modelos utilizam listas ou vetores 
para armazenar os valores calculados a partir das Equações a-d para 13 valores 
do ângulo de entrada 0 2 da barra motora (0 até 360°, com acréscimos de 30°). O 
modelo também calcula as acelerações das barras e dos seus CGs, pois são ne¬ 
cessárias para os cálculos das forças. A maior e a menor força presente em cada 
barra durante o ciclo pode agora ser determinada para posterior uso em análises 
de tensão e deformação. Os valores fornecidos e os resultados desta análise de 
forças para uma posição da manivela (0 2 = 30°) são mostrados na Tabela 3-6, 
partes 1 e 2. Gráficos das forças atuando nos apoios fixos para uma volta com¬ 
pleta da manivela são mostrados na Figura 3-14. 


Tabela 3-6 parte 2 

Estudo de Caso 5A 

Dados calculados 

Variável 

Valor 

Unidade 

Fm 

-255,8 

N 

F l2y 

-178,1 

N 

^32x 

252,0 

N 

^32y 

172,2 

N 

^34x 

-215,6 

N 

^34y 

-163,9 

N 

F 

1 Ux 

201,0 

N 

F\4y 

167,0 

N 

Fa3x 

215,6 

N 

^43 y 

163,9 

N 

^23x 

-252,0 

N 

^23y 

-172,2 

N 

T a 

-3,55 

N-m 

a 3 

56,7 

rad/s 2 

a 4 

138,0 

rad/s 2 

A cg2x 

-7,4 

rad/s 2 

A cg2y 

-11,3 

rad/s 2 

A cg 3* 

-34,6 

rad/s 2 

A cg3y 

-7,9 

rad/s 2 

A cg4x 

-13,9 

rad/s 2 

A 

n -cg4y 

2,9 

rad/s 2 


3.7 SOLICITAÇÃO VIBRATÓRIA 

Em sistemas solicitados dinamicamente, com frequência haverá esforços vibra¬ 
tórios sobrepostos aos esforços teóricos previstos pelas equações da dinâmica. 
Esses esforços vibratórios podem ser decorrentes de várias causas. Se os elemen¬ 
tos do sistema fossem infinitamente rígidos, as vibrações poderiam ser elimina¬ 
das. Mas todos os elementos reais, de qualquer material, possuem elasticidade e, 
portanto, comportam-se como molas quando sujeitos a forças. As deformações 
resultantes podem gerar forças adicionais, originadas a partir de forças inerciais 
associadas aos movimentos vibratórios dos elementos ou, se existirem folgas na 
junção entre partes articuladas, solicitações de impacto (choque) durante as vi¬ 
brações. 

Uma discussão detalhada sobre o fenômeno vibratório está fora do objeti¬ 
vo deste texto e não será empreendida. Para estudos mais aprofundados, ver as 
referências no final deste capítulo. O tópico é introduzido aqui principalmente 
para alertar o projetista de máquinas sobre a necessidade de se considerar a vi¬ 
bração como uma fonte de esforços. Com frequência, o único modo de se obter 
uma medição precisa dos efeitos da vibração em um sistema é realizar testes em 
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forças x e y na união 12 forças x e y na união 14 



FIGURA 3-14 

Forças dinâmicas de corpo rígido calculadas para o mecanismo de quatro barras do Estudo de Caso 5A. 


protótipos ou construir sistemas sujeitos às condições de serviço. A discussão 
sobre coeficientes de segurança na Seção 1.7 mencionou que muitas indústrias 
(automotivas, aeronáuticas, etc.) realizam extensos programas de testes para de¬ 
senvolver modelos realistas das solicitações em seus equipamentos. Esse tópico 
será discutido em mais detalhes na Seção 6.4, onde é introduzida a solicitação 
em fadiga. Técnicas modernas de análise com elementos finitos (FEA) e com 
elementos de contorno (BEA) também permitem que sejam modelados e cal¬ 
culados os efeitos vibratórios de um sistema ou estrutura. Ainda é difícil obter 
um modelo computacional de um sistema complexo que seja tão preciso quanto 
um protótipo real ligado a sensores. Isso é evidenciado quando folgas (lacunas) 
entre partes móveis permitem a ocorrência de impactos nas articulações quando 
o esforço é revertido. Impactos ocasionam não linearidades que apresentam um 
modelamento matemático muito difícil. 

Frequência natural 

Quando se projeta uma máquina, é desejável determinar as frequências naturais 
do conjunto e de seus subconjuntos, para prever e evitar problemas de ressonân¬ 
cia durante a operação. Qualquer sistema real pode ter um número infinito de fre¬ 
quências naturais com as quais irá vibrar prontamente. O número de frequências 
naturais que são necessárias ou desejáveis de se calcular irá variar de acordo com 
a situação. A abordagem mais completa da tarefa é feita por meio de uma análise 
com elementos finitos (FEA) para dividir o conjunto em um grande número de 
elementos discretos. Veja o Capítulo 8 para mais informações sobre FEA. As 
tensões, as deflexões e o número de frequências naturais que podem ser calcula¬ 
das com essa técnica são limitadas principalmente pelo tempo e pelos recursos 
computacionais disponíveis. 

Se não utilizarmos FEA, gostaríamos de determinar, pelo menos, a frequên¬ 
cia natural do sistema menor ou fundamental, pois essa frequência geralmente 
ocasiona as maiores amplitudes de vibrações. A frequência natural sem amorteci¬ 
mento co„ com unidades de rad/s, ou f n , com unidades de Hz, pode ser obtida por 
intermédio das expressões 



(3.4) 
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onde C 0 „ é a frequência natural fundamental, m é a massa móvel do sistema em 
unidades adequadas de massa (por exemplo, kg, g, blob, ou slug, e não lb m ) e k é 
a constante efetiva de mola do sistema. (O período da frequência natural é o seu 
inverso em segundos, T n — 1 /f n .) 

A Equação 3.4 baseia-se em um modelo de sistema discreto com um grau 
de liberdade. A Figura 3.15 mostra um modelo de um sistema simples de camo 
e seguidor que consiste em um camo, um seguidor deslizante e uma mola de re¬ 
torno. O modelo discreto mais simples consiste em uma massa conectada à base 
por uma mola e um amortecedor. Todas as massas móveis do sistema (seguidor, 
mola) estão contidas em m, e a constante de mola k representa a rigidez equiva¬ 
lente da mola física e a rigidez de todas as outras partes. 

Constante de mola Uma constante de mola k é uma relação, presumidamen- 
te linear, entre a força F aplicada ao elemento e a deformação resultante 5 (ver 
Figura 3-17): 

k = Ç (3.5 a) 

ò 

Se uma expressão para a deformação de um elemento puder ser encontrada ou 
deduzida, ela irá fornecer essa relação de constante de mola. Este tópico será re- 
visitado no próximo capítulo. No exemplo da Figura 3-15, a deformação da mola 
8 é igual ao deslocamento y da massa. 

k - — (3.5 b) 

y 

Amortecimento Todas as perdas, por amortecimento viscoso ou por atri¬ 
to, são incluídas no coeficiente de amortecimento d. Neste exemplo simples, o 
amortecimento é assumido como sendo inversamente proporcional à velocidade 
y da massa. 

d= F (3.6) 

y 



FIGURA 3-15 


Modelo esquemático de um sistema dinâmico de camo-seguidor. 
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A Equação 3.4 simplifica ainda mais este modelo assumindo que o amortecimen¬ 
to d é zero. Caso o amortecimento seja incluído, a expressão para a frequência 
natural com amortecimento co rf , em radianos/segundo, ou f d , em Hz, é dada a 
seguir: 



Essa frequência com amortecimento co d será ligeiramente menor do que a fre¬ 
quência sem amortecimento 0 )„. 

Valores efetivos A determinação da massa efetiva para um modelo esquemá¬ 
tico é simples e requer somente a soma de todos os valores de massa em movi¬ 
mento e conectadas em unidades apropriadas. Determinar os valores da constante 
efetiva de mola e do coeficiente efetivo de amortecimento é mais complicado e 
não será abordado aqui. Ver referência 2 para explicações. 

Ressonância A condição denominada ressonância pode ocorrer se a frequên¬ 
cia forçada ou de operação aplicada ao sistema for a mesma que qualquer uma 
das suas frequências naturais, isto é, se a velocidade angular de entrada aplicada 
a um sistema rotativo é a mesma ou está próxima de co n , a amplitude da vibração 
será muito grande. Isso pode criar forças muito grandes e causar falhas. Então, 
é necessário evitar a operação em frequências próximas ou iguais à frequência 
natural do sistema, quando possível. 


Forças dinâmicas 

Se escrevermos a Equação 3.1 para o modelo simples e com um grau de liberda¬ 
de do sistema dinâmico, apresentado na Figura 3-15, e substituirmos as Equações 
3.5 e 3.6, obtemos: 



= ma = my 


p — p - p 

camo mola amortecedor 


my 


F can,o =my + dy + ky 


(3.8) 


Se os parâmetros cinemáticos de deslocamento, velocidade e aceleração são co¬ 
nhecidos para o sistema, essa equação pode ser solucionada diretamente para a 
força no camo como função do tempo. Caso a força no camo seja conhecida e os 
parâmetros cinemáticos forem desejados, então a solução para uma equação dife¬ 
rencial de coeficientes constantes, que é muito bem conhecida, pode ser aplicada. 
Ver referência 3 para uma dedução detalhada da solução. Ainda que o sistema de 
coordenadas utilizado em uma análise dinâmica possa ser arbitrariamente esco¬ 
lhido, é importante notar que tanto os parâmetros cinemáticos (deslocamento, 
velocidade e aceleração) como as forças na Equação 3.8 devem ser definidas no 
mesmo sistema de coordenadas. 

Como um exemplo do efeito da vibração nas forças dinâmicas de um siste¬ 
ma, retornaremos ao mecanismo de quatro barras do Estudo de Caso 5A e exa¬ 
minaremos os resultados da medição real das forças dinâmicas sob condições de 
operação. 
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ESTUDO DE CASO 5B 


Medição do carregamento dinâmico em um mecanismo de quatro 
barras 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine as forças que realmente atuam nos apoios fixos do 
mecanismo de quatro barras da Figura 3-11 durante um ciclo da 
manivela de entrada. 

A manivela gira a 60 rpm e é acionada por um motor elétrico 
de velocidade controlada, e transdutores de força são colocados 
entre o apoio fixo do mancai e o solo. 

Não existe carregamento externo ao sistema; todo o carrega¬ 
mento é devido à aceleração das peças. As forças peso são in¬ 
significantes se comparadas às forças de inércia e serão des¬ 
consideradas. Os transdutores de força medem apenas forças 
dinâmicas. 

Ver Figuras 3-12 e 3-16. 


1 A Figura 3-11 mostra o mecanismo de quatro barras. Ele é composto de três ele¬ 
mentos móveis (barras 2, 3 e 4) e uma barra fixa (1). O motor elétrico montado 
movimenta a barra 2 através de uma caixa de engrenagem e um acoplamento de 
eixo. Os dois apoios fixos estão instrumentados com transdutores piezoelétricos 
de força para a medição das forças dinâmicas atuantes nas direções x e y no apoio 
fixo. 

2 A Figura 3-16 mostra as medidas das forças atuais e torques enquanto o meca¬ 
nismo funciona a 60 rpm e os compara com as forças e torques teóricos, obtidos 
a partir das Equações a-d do Estudo de Caso 5A. [51 Somente a componente x da 
força na articulação entre a barra 2 e a base, e o torque na barra 2 são mostrados 
como exemplo. As outras forças nos pinos e suas componentes mostram desvios 
similares dos valores teóricos. Alguns desses desvios são resultantes das varia¬ 
ções instantâneas da velocidade angular do motor de acionamento. A análise teó¬ 
rica assume uma velocidade constante de entrada no eixo. Vibrações e impactos 
são a causa dos outros desvios. 


Este exemplo de desvios das forças teóricas em um modelo dinâmico muito 
simples é apresentado para salientar que o nosso melhor cálculo de forças (e as 
tensões resultantes) em um sistema pode estar errado devido a fatores não consi¬ 
derados em uma análise simplificada de forças. E comum que o cálculo teórico 
das forças em um sistema dinâmico subestime o que ocorre na realidade, o que 
é, obviamente, um resultado não conservativo. Sempre que possível, os testes em 
protótipos físicos fornecerão os resultados mais precisos e reais. 

Os efeitos da vibração em um sistema podem causar carregamentos signifi¬ 
cativos e difíceis de prever sem dados de testes do tipo dos mostrados na Figura 
3-16, na qual os carregamentos reais são o dobro do valor previsto; isso irá, ob¬ 
viamente, dobrar as tensões. Uma aproximação tradicional e um tanto grosseira 
utilizada no projeto de máquinas é a utilização de fatores de sobrecarga às car¬ 
gas teóricas, baseando-se na experiência com a própria máquina ou semelhantes. 
Como exemplo, ver a Tabela 12-17 no capítulo sobre projeto de engrenagens 
cilíndricas. Esta tabela lista os fatores de sobrecarga recomendados pela indústria 
para engrenagens submetidas a vários tipos de carregamento de impacto. Esse 
tipo de fator só deve ser usado quando não se podem desenvolver testes como os 
mostrados na Figura 3-16. 
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(a) Força dinâmica real 
e teórica na direção x 
na articulação fixa 
da manivela 



(b) Torque dinâmico real 
e teórico na manivela 



FIGURA 3-16 

Forças e torques dinâmicos teóricos e experimentais. 


3.8 CARREGAMENTO DE IMPACTO 

O carregamento considerado até agora tem sido estático ou, quando ocorre va¬ 
riação no tempo, aplicado gradual e suavemente, com todas as partes envolvidas 
continuamente em contato. Muitas máquinas têm elementos que estão sujeitos 
a um carregamento súbito ou a impacto. Um exemplo é o mecanismo da biela- 
-manivela, que forma o coração do motor automobilístico. A cabeça do pistão é 
submetida a uma elevação explosiva da pressão a cada duas revoluções da ma¬ 
nivela quando o cilindro explode, e a folga entre a circunferência do pistão e a 
parede do cilindro pode permitir um impacto entre essas duas superfícies quando 
o carregamento é revertido a cada ciclo. Um exemplo mais extremo é a britadeira, 
cuja proposta é impactar o pavimento e despedaçá-lo. As solicitações resultantes 
de impacto podem ser muito maiores que aquelas resultantes do contato gradual 
dos mesmos elementos. Imagine tentar fixar um prego gentilmente, colocando a 
cabeça do martelo no prego em vez de impactá-lo. 

O que distingue um carregamento de impacto de um estático é o tempo de 
aplicação do carregamento. Se o carregamento é aplicado vagarosamente, é con¬ 
siderado estático; se é aplicado rapidamente, então é impacto. Um critério utiliza¬ 
do para distinguir os dois é comparar o tempo de carregamento t, (definido como 
o tempo necessário para o carregamento subir de zero ao seu valor máximo) com 
o período da frequência natural T n do sistema. Se t, é menor que a metade de T n , 
então é considerado impacto. Se f, é maior que três vezes T n , então o carrega¬ 
mento é estático. A região entre essas duas situações é uma região incerta onde 
qualquer das duas condições pode ocorrer. 

Considera-se que existem dois casos gerais de carregamento por impacto, 
embora perceberemos que um é um caso especial do outro. Burr l6J chama esses 
dois casos de impacto de batida e impacto de força. O impacto de batida refere- 
-se a uma colisão real de dois corpos, como em um martelo ou na eliminação da 
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folga entre partes em contato. O impacto de força refere-se a carregamentos 
aplicados repentinamente, sem velocidade de colisão, como em um peso subi¬ 
tamente aplicado a um suporte. Essa condição é bem comum em embreagem e 
freios de atrito (ver Capítulo 17). Esses casos podem ocorrer separadamente ou 
em combinação. 

Colisões severas entre objetos em movimento podem resultar em deforma¬ 
ções permanentes nos corpos colididos, como em um acidente de automóvel. 
Nesses casos, essa deformação é desejável a fim de se absorver grande quantida¬ 
de de energia da colisão e, assim, proteger os ocupantes de escoriações mais gra¬ 
ves. Estamos preocupados somente com os casos nos quais o impacto não causa 
deformação permanente; ou seja, a tensão vai permanecer na região elástica. Isso 
é necessário para permitir o uso contínuo do componente após o impacto. 

Se a massa do objeto impactante m é grande comparada à massa do objeto 
impactado m b e se o objeto impactante pode ser considerado rígido, então a ener¬ 
gia cinética contida pelo objeto impactante pode ser igualada à energia elástica 
armazenada pelo objeto impactado na sua deflexão máxima. Essa aproximação 
energética fornece um valor aproximado para o carregamento de impacto. Não 
é exata porque se pressupõe que a tensão nos corpos envolvidos atinja o valor 
máximo no mesmo instante. No entanto, ondas de tensão são absorvidas pelo 
corpo impactado, viajam através dele com a velocidade do som e refletem nas 
bordas. O cálculo dos efeitos dessas ondas longitudinais de tensão no meio elás¬ 
tico fornece resultados exatos e é necessário quando a razão entre a massa do 
objeto impactante e a do objeto impactado é pequena. O método de ondas não 
será discutido aqui. Ao leitor é recomendada a referência 6 para informações 
complementares. 


Método da energia 

A energia cinética do corpo impactante será convertida em energia potencial no 
corpo impactado, assumindo que não ocorra perda por dissipação de calor. Se 
admitirmos que todas as partículas dos corpos combinados vêm ao repouso no 
mesmo instante, então, no instante anterior ao retorno, a força, a tensão e a de¬ 
formação do corpo impactado serão máximas. A energia elástica armazenada no 
corpo impactado será igual à área sob o diagrama força-deformação definida pela 
constante de mola particular. Uma curva generalizada força-deformação para um 
elemento de mola linear é mostrada na Figura 3-17. A energia elástica armazena¬ 
da é a área sob a curva entre zero e qualquer combinação de força e deformação. 
Por causa da relação linear, esta é a área de um triângulo, A = 1/ 2bh. Então, a 
energia armazenada no ponto de deformação máxima por impacto, 5,, é 

E =\F& (3.9 a) 


Substituindo a Equação 3.5, tem-se 



(3.9b) 


Impacto horizontal A Figura 3-18a mostra uma massa a ponto de impac¬ 
tar o final de um tirante horizontal. Esse aparelho é algumas vezes chamado de 
martelo deslizante e é usado para remover entalhos em chapas de metal, entre 
outros usos. No ponto de impacto, uma porção da energia cinética da massa em 
movimento que é cedida à massa impactada é 


E= r\ 



(3.10) 
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5 f 5 


FIGURA 3-17 

Energia armazenada em uma mola. 
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FIGURA 3-18 

Impacto axial em uma barra delgada. 





onde m é a massa e v, é a velocidade no impacto. Precisamos modificar o termo 
da energia cinética por um fator de correção q para levar em consideração a dis¬ 
sipação de energia associada com o tipo particular de membro elástico que está 
sendo impactado. Caso a dissipação de energia seja desprezível, q assumirá o 
valor 1. 

Assumindo que toda a energia cinética transferida pela massa em movimento 
seja convertida em energia potencial e armazenada pelo membro impactado, po¬ 
demos escrever a seguinte equação 

t-t2 2 

r l mv l 

~2k-^~r ( 3 . 11 ) 

F i = v iy /iynk 


Se a massa pudesse carregar estaticamente o membro impactado, a deformação 
estática resultante seria 5 S , = W/k, na qual w = mg. Substituindo isso na Equação 
3.11, obtém-se a razão entre a força dinâmica e a estática ou a razão entre a de¬ 
formação dinâmica e estática: 


A 


A 



(3.12) 


O termo no lado direito da equação é chamado de fator de impacto, que 
fornece a razão de impacto entre a força e a deformação estáticas. Então, se a 
deformação estática pode ser calculada a partir da aplicação de uma força igual 
ao peso da massa, pode-se conseguir uma estimativa da força e da deformação 
dinâmicas. Observe que as Equações 3.11 e 3.12 são válidas para todos os ca¬ 
sos de impacto horizontal, não importando se o objeto é carregado axialmente, 
como mostrado aqui, em momentos íletor ou torçor. Métodos para o cálculo da 
deformação de vários casos estão no próximo capítulo. O coeficiente de mola k 
de qualquer objeto é encontrado pelo rearranjo da sua equação de deformação de 
acordo com a Equação 3.5. 
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Impacto vertical Para o caso de uma massa caindo de uma distância h em uma 
barra, como mostrado na Figura 3-18£>, a Equação 3.11 também se aplica à velo¬ 
cidade de impacto v, 2 = 2 gh. A energia potencial de uma queda na distância h é: 

2 

mv 

E = T| —= r| mgh = Wr\h (3.13a) 

Se a deformação do impacto é pequena em relação à distância da queda h, a 
equação é suficiente. Mas, se a deformação é significativa em relação a h, então 
a energia do impacto deve incluir a deformação que leva o peso além de h. A 
energia potencial total da massa no impacto é de 

E = mg(r\h + 8,.) = W(y\h + 5,) (3.13b) 


Igualando essa energia potencial com a energia elástica armazenada no 
membro impactado e substituindo a Equação 3-9b e a expressão W = kò sl 

^- = w(nh+ ô,.) 

Ff = 2kW(\\h + ô,) = 2 y- W(r\h + 5,) 


2r|/7 | 8 _ 2r\h | J F, 


W 


— -2 — 


W 


K 

2r\ h 


W 


(3.14a) 


Levando à equação quadrática em F.JW, cuja solução é: 


-ç = 1 + . 1 + 


W 


2 r\h 


(3.14b) 


O lado direito da equação é a razão do impacto do peso em queda. A Equação 
3-14 b pode ser usada em casos que envolvam pesos em queda. Por exemplo, se o 
peso é jogado em uma viga, a deformação estática da viga no ponto de impacto 
é usada. 

Caso a distância h, que é a elevação da massa, seja assumida nula, a Equação 
3.14/? se iguala a 2. Isso quer dizer que se a massa é mantida em contato com o 
corpo “impactado” (com o peso da massa suportado separadamente) e, de repen¬ 
te, é permitido que a massa passe esse peso para o corpo, a força dinâmica será 
duas vezes o valor do peso. Esse é o caso do “impacto de força” descrito ante¬ 
riormente, no qual não há colisão real entre os objetos. Uma análise mais precisa, 
usando o método das ondas, prevê que a força dinâmica será maior que o dobro 
mesmo neste caso de não colisão no qual a força é aplicada repentinamente. 161 
Muitos projetistas usam o valor 3 ou 4 como uma estimativa mais conservadora 
para o fator dinâmico para os casos de aplicação repentina de carregamento. No 
entanto, esta é somente uma estimativa grosseira, e se possível, devem-se fazer 
medições experimentais ou a análise pelo método das ondas para determinar um 
fator dinâmico mais razoável para cada projeto em particular. 

Burr deduziu o fator de correção r) para diversos casos de impacto na refe¬ 
rência 6. Roark e Young fornecem fatores para casos adicionais na referência 7. 
Para o caso da massa impactando uma barra axialmente, como mostra a Figura 
3-18, o fator de correção é [6] 


1 + ^ 
3 m 


1 


(3.15) 
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FIGURA 3-19 

Fator de correção r| como função da 
razão das massas. 
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onde m é a massa do objeto impactante e rn h é a massa do objeto impactado. En¬ 
quanto a razão entre a massa impactante e a massa impactada aumenta, o fator 
de correção r| assume assintoticamente o valor 1. A Figura 3-19 mostra r| em 
função da razão das massas em três casos diferentes: uma barra axial (Equação 
3.15) plotada colorida, uma viga biapoiada golpeada no ponto médio (linha con¬ 
tínua preta) e uma viga engastada impactada na extremidade livre (linha tracejada 
preta). 161 O fator de correção r| é sempre menor que um (e r| > 0,9 para razões de 
massa > 5), então, quando se assume o valor um, estamos sendo conservadores. 
No entanto, tenha em mente que esse método de energia fornece resultados apro¬ 
ximados e não conservativos em geral, e faz-se necessário utilizar coeficientes de 
segurança maiores que o usual. 


EXEMPLO 3-1 


Carregamento de impacto em uma barra axial 


Problema A barra axial mostrada na Figura 3-18a é atingida por uma 
massa em movimento com uma velocidade de 1 m/s. 


a. Determine a sensibilidade da força de impacto à razão comprimen¬ 
to/diâmetro da barra para uma massa em movimento de 1 kg. 

b. Determine a sensibilidade da força de impacto à razão da massa 
em movimento e a massa da barra para uma razão comprimento/ 
diâmetro de valor 10, constante. 

Dados A barra circular tem comprimento de 100 mm. A barra e a 

massa que se move são de aço com E = 207 GPa e densidade 
de massa de 7,86 g/cm 3 . 

Hipóteses Um método aproximado de energia será aceito. O fator de 
correção para a dissipação de energia será utilizado. 

Solução Yer Figuras 3-18a, 3-20 e 3-21. 


1 A Figura 3-18 mostra o sistema. A massa que se move atinge a flange no 
final da barra com a velocidade preestabelecida de 1 m/s. 

2 Para a parte (a), iremos manter o corpo em movimento com massa de 1 kg e o 
comprimento do tirante constante em 100 mm, e iremos variar o diâmetro para 
obter uma razão / / d entre 1 e 20. No desenvolvimento seguinte, mostraremos 
somente um cálculo feito para a razão 1/d de 10. Também podemos calcular 
todos os resultados para uma lista de valores de razão 1/d. A deformação está¬ 
tica que resultaria da aplicação da força peso da massa é calculada a partir da 
expressão para uma deformação de uma barra tracionada. (Ver Equação 4.8 no 
próximo capítulo para a dedução.) 


§ 


St 


Wl 9,81 N (l00 mm) 

-=- - — TJ— * 1 2 - / -= 0,06 pm 

AE 78,54 mm' \2,Ç)1E5 N/mnr j 


(a) 


O fator de correção T| é calculado aqui para uma razão de massas assumida 
de 16,2, 


Tl = 


1 


1 + 


0,0617 


= 0,98 


3 m 


1 + 


3(1) 


(b) 


Esses valores (calculados para cada diâmetro da barra d) são então substi¬ 
tuídos na Equação 3.12 para se determinar a razão das forças F i / W e a for¬ 
ça dinâmica F t . Para d= 10 mm, tem-se 
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El 

W 

E 


V, 


r| _ rn I 0,98 
8?> « S J 9,81™(0,00006m) 


1285,9(9,81N) = 12612 N 


1285,9 


(c) 


A variação da razão das forças em função da razão / /d, mantendo-se 
constantes a massa em movimento e a velocidade de impacto (isto é, a 
energia de entrada), é mostrada na Figura 3-20. Com a diminuição da ra¬ 
zão l/d, a barra torna-se mais rígida e gera forças dinâmicas muito maio¬ 
res com a mesma energia de impacto. Esse fato mostra claramente que 
as forças de impacto podem ser reduzidas aumentando a flexibilidade do 
sistema impactado. 

3 Para a parte (b), iremos manter a razão l/d constante em 10 e variar a razão 
das massas (massa em movimento em relação à massa da barra) entre 1 e 
20. Os arquivos EX03-01B no CD-ROM calculam todos os valores para 
uma lista de razões de massa. Os resultados para uma razão de massas de 
16,2 são os mesmos que os obtidos na parte (a) acima. A Figura 3-21 z/ 
mostra que a razão da força dinâmica varia inversamente com a razão das 
massas. No entanto, o valor da força dinâmica aumenta com a razão de 
massa, como mostrado na Figura 3-21 b, porque a força estática W também 
aumenta com a razão de massa. 


3.9 CARREGAMENTOS EM VIGAS 

Uma viga é qualquer elemento que suporte um carregamento transversal ao lon¬ 
go de seu eixo e que também possa suportar carregamentos na direção axial. Uma 
viga apoiada em pinos ou apoios estreitos em cada extremidade é dita biapoia- 
da, como mostra a Figura 3-22 a. Uma viga fixa em uma extremidade e livre na 
outra é uma viga engastada (Figura 3-22 b). Uma viga biapoiada que se projeta 
além de seu apoio é uma viga biapoiada com extremidade em balanço (Figu¬ 
ra 3-22c). Se uma viga tem mais apoios do que o necessário para o equilíbrio 
estático (isto é, para fazer o grau de liberdade ser nulo), então a viga é dita hipe- 
restática ou indeterminada, como mostra a Figura 3-22 d. As reações de apoio de 
uma viga indeterminada não podem ser calculadas usando apenas as Equações 
3.3; assim, outras técnicas são necessárias. Este problema é tratado no próximo 
capítulo. 

Vigas são tipicamente analisadas como mecanismos estáticos, embora vi¬ 
brações e acelerações possam causar carregamento dinâmico. Uma viga pode 
suportar carregamentos nas três dimensões, caso para o qual as Equações 3.3a se 
aplicam. Para o caso bidimensional, as Equações 3.3 b são suficientes. Os exem¬ 
plos de revisão usados aqui foram limitados a casos 2D para ser breve. 


razão 
das forças 



força em 
Newtons 



FIGURA 3-20 

Força dinâmica e razão das forças 
em função da razão l/d para o 
sistema do Exemplo 3-1. 


Força cortante e momento 

Uma viga pode ser carregada com alguma combinação de forças distribuídas e/ 
ou concentradas ou momentos, como mostra a Figura 3-22. As forças aplicadas 
irão criar tanto forças cortantes como momentos fletores na viga. Uma análise 
dos esforços internos deve encontrar as magnitudes e as distribuições ao longo da 
viga dessas forças cortantes e dos momentos fletores. 5 A força cortante Ve o mo¬ 
mento fletor M na viga estão relacionados à função que expressa o carregamento 
distribuído q(x ) por 


q(x) = 


dV 

dx 


d 1 M 
dx 1 


(3.16a) 


§ 

N. de R. T.: No Brasil, chamamos os esfor¬ 
ços em uma seção transversal de uma viga 
de esforços internos solicitantes (EIS). Eles 
incluem as forças normal e cortante e os 
momentos fletor e torçor. 
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razão 
das forças 



forças em 
newtons 



razão das massas 


FIGURA 3-21 

Força dinâmica e razão das forças 
em função da razão das massas para 
o sistema do Exemplo 3-1. 


§ N. de R. T.: Momento fletor positivo é o 
que causa tração nas fibras debaixo da viga. 
Uma regra mnemónica usada no Brasil é 
a que diz que o momento fletor é positivo 
quando a viga fica com a forma da boca 
quando se está sorrindo. Isto é, sorrir é posi¬ 
tivo. Nos EUA, utiliza-se a regra mnemónica 
que diz que a forma da viga é capaz de 
armazenar água quando o momento fletor 
é positivo. 


A função que expressa o carregamento distribuído q(x) é tipicamente conhecida e 
as distribuições da força cortante V e do momento fletor M podem ser encontra¬ 
das integrando-se a Equação 3.16 a: 

[ B dV = f B qdx = V B -V A (3.166) 

A Equação 3.166 mostra que a diferença entre as forças cortantes em quaisquer 
dois pontos, A e B, é igual à área sob o gráfico da função carregamento distribu¬ 
ído, Equação 3.16a. 

Integrando a relação entre cortante e momento fornece 

cM b rV B 

dM = Vdx = M n - M. (3.16c) 

Jm a Jv a 

mostrando que a diferença entre os momentos fletores de quaisquer dois pontos, 
A e B,é igual à área sob o gráfico da função força cortante, Equação 3.166. 

Convenções de sinal As convenções de sinal usuais (e arbitrárias) para vigas 
incluem considerar um momento fletor positivo se ele causa à viga uma deflexão 
côncava para baixo (como para armazenar água). 5 Isso coloca a parte superior em 
compressão e a parte inferior em tração. A força cortante é considerada positiva 
se ela causa uma rotação horária na seção em que atua. Essas convenções estão 
mostradas na Figura 3-23 e resultam em momentos positivos para carregamentos 
positivos. Todos os carregamentos mostrados na Figura 3-22 são negativos. Por 
exemplo, na Figura 3-22 a, a magnitude do carregamento distribuído de x = a a x 
— 1 é q = —w. 

Solução da equação A solução das Equações 3.3 e 3.16 para qualquer pro¬ 
blema de viga pode ser encontrada de diversas maneiras. Soluções sequenciais 
e gráficas são descritas em muitos livros-texto de estática e mecânica dos mate¬ 
riais. Uma aproximação clássica para esses problemas é encontrar as reações nos 
apoios da viga usando as Equações 3.3 e desenhar os diagramas de força cortante 
e momento fletor usando a integração gráfica combinada com o cálculo dos valo¬ 
res significativos da função. Essa aproximação tem valor pedagógico a partir do 
momento em que é de fácil compreensão, mas é incômoda para implementar. A 
maneira mais conveniente para uma solução computacional é usar uma classe de 
funções matemáticas conhecidas por funções de singularidade para representar 
a função carregamento na viga. Apresentamos a visão clássica como uma refe¬ 
rência pedagógica e também introduzimos o uso das funções de singularidade, 
que oferecem algumas vantagens computacionais. 

Ainda que essa aproximação possa ser nova para alguns alunos quando com¬ 
parada a outros métodos usualmente ensinados em outros cursos, ela tem vanta¬ 
gens significativas na solução computacional. 

Funções de singularidade 

Como o carregamento em vigas é tipicamente uma coleção de entidades discre¬ 
tas, como carregamentos pontuais ou segmentos de carregamentos distribuídos 
que podem ser descontínuos ao longo do comprimento da viga, é difícil repre¬ 
sentar essas funções discretas como equações que sejam válidas ao longo de todo 
o comprimento da viga. Uma classe especial de funções, chamadas de funções 
de singularidade, foi inventada para lidar com esse tipo de situação matemática. 
Funções de singularidade são frequentemente denotadas por um binômio entre 
parênteses angulados ou chaves especiais como mostrado nas Equações 3.17. 
O primeiro valor dentro dos parênteses é a variável de interesse, no nosso caso 
x, que é a distância ao longo do comprimento da barra. O segundo valor a é um 
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(a) Viga biapoiada com carregamento 
uniformemente distribuído 




(i b ) Viga engastada com 
carregamento concentrado 


1 / 

w(x a)° 



a 

b 


i^ 

T 

P 

1 ' 



força cortante positiva 


M M 



momento positivo 

FIGURA 3-23 

Convenção de sinais de viga. 


(c) Viga biapoiada com extremidade em 
balanço, com momento aplicado e 
carregamento distribuído linearmente 


(d) Viga estaticamente indeterminada 
com carregamento uniformemente 
distribuído 


FIGURA 3-22 


Tipos de vigas e seus carregamentos. 


parâmetro definido pelo usuário que denota onde em x a função de singularidade 
atua ou começa a atuar. Por exemplo, para um carregamento pontual, o valor a 
representa o valor particular de x onde o carregamento atua (ver Figura 3-22 b). 
A definição da função de singularidade impulso unitário ou função delta de 
Dirac é dada na Equação 3 -11 d. Observe que toda função de singularidade en¬ 
volve uma restrição condicional. O impulso unitário vale °° se x = a e vale 0 para 
qualquer outro valor de x. A função degrau unitário, ou função de Heaviside 
(Equação 3.17c), vale 0 para todos os valores de x menores que a e 1 para todos 
os outros x. 

Como essas funções são definidas para possuir valor unitário, ao multiplicá- 
-las por um coeficiente cria-se qualquer magnitude desejada. As suas aplicações 
são mostradas nos próximos três exemplos e são explicadas mais detalhadamente 
no Exemplo 3-2B. Se um carregamento distribuído uniforme começa e termina 
dentro do intervalo de x analisado, são necessárias duas funções de singularidade 
para descrevê-lo. A primeira define o valor a v no qual a função começa a atuar, 
e tem um coeficiente positivo ou negativo conforme o seu sentido. A segunda 
define o valor a 2 , no qual a função deixa de atuar, e tem um coeficiente de mesma 
magnitude, mas de sinal oposto à primeira. Essas duas funções irão se anular a 
partir de a 2 , tornando o carregamento nulo. Um caso desse tipo será apresentado 
no Exemplo 4-6 no próximo capítulo. 

Carregamentos de distribuição quadrática podem ser representados por uma 

função parabólica unitária, 

{x — a} 2 (3.17a) 

que é definida como 0 quando x < a e igual a (x - a) 2 quando x > a. 

Carregamentos de distribuição linear podem ser representados por uma fun¬ 
ção rampa unitária. 
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(jc-fl) 1 (3.11b) 

que é definida como 0 quando x < a e igual a (x- a) quando x > a. 

Carregamentos de distribuição uniforme sobre uma porção da viga podem 
ser representados matematicamente por uma função degrau unitária, 

(x-df (3.17c) 

que é definida como 0 quando x < a, unitária quando x > a e indefinida para x = a. 
Forças concentradas podem ser representadas por uma função impulso, 

(x-áy l (3.17c/) 

que é definida como 0 quando x < a, °° quando jc = a e igual a 0 para x> a. Sua 
integral é igual a um. 

Momentos concentrados podem ser representados por uma função dipolo 
ou doublet unitária, 

(x-áy 1 (3.17e) 

que é definida como 0 quando x < a, indeterminada quando x = a e igual a 0 
quando x> a. Ela corresponde a um momento unitário aplicado em x = a. 

Esse processo pode ser expandido para obter uma função de singularidade 
polinomial de qualquer ordem <x — a>" para aproximar um carregamento dis¬ 
tribuído de qualquer formato. Quatro das cinco funções de singularidade des¬ 
critas aqui são mostradas na Figura 3-22, aplicadas a vários tipos de vigas. Um 
programa de computador é necessário para avaliar essas funções. A Tabela 3-17 
mostra cinco das funções de singularidade implementadas em um pseudocódi¬ 
go do tipo BASIC. Os loops For (Para) correm a variável x em um intervalo que 
vai de 0 ao comprimento da viga, /. O teste If( Se) determina se x atingiu o valor 
a, que representa o início da função de singularidade. Dependendo desse teste, 
o valor de y(x) é zero ou a magnitude específica da função de singularidade. 
Este tipo de código pode ser facilmente implementado em qualquer linguagem 
computacional (como Fortran, C+, BASIC) ou em um solucionador de equa¬ 
ções (como Mathcad, TK Solver, MATLAB, EES). 

As integrais dessas funções de singularidade têm uma definição especial 
que, em alguns casos, afronta o senso comum, mas fornece os resultados ma¬ 
temáticos desejados. Por exemplo, a função impulso unitário (Equação 3-lld) 
é definida no limite como tendo largura zero e magnitude infinita; no entanto, 
sua área (integral) é definida como unitária (Equação 3.18(7). (Ver referência 
8 para uma discussão mais completa sobre funções de singularidade.) As inte¬ 
grais das funções de singularidade mostradas nas Equações 3.17 são definidas 



(3.18a) 

J-» ' 3 




(3.1870 

J (X — af dX = (x — af 

(3.18c) 


como 
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Tabela 3-7 Pseudocódigo para avaliar as funções de singularidade 

' Função de singularidade impulso 

For x = 0 to / 

If ABS (x - a) < 0.0001 Then y(x) - magnitude, Else y(x) = 0* 

Next x 

‘ Função de singularidade degrau 

For x = 0to / 

If x < a Then y(x) = 0, Else y(x) = magnitude 
Next x 

‘ Função de singularidade rampa 

For x = 0 to / 


* Nota: Essas rotinas não geram o valor 
infinito da função delta Dirac. No entanto, 
elas geram a magnitude de um carregamen 
to pontual aplicado em um local a para ser 
plotado em uma função de carregamento 
de uma viga. 


If x < = a Then y(x) = 0, Else y(x) = magnitude * (x — a) 
Nextx 

' Função de singularidade parabólica 

For x = 0 to / 

If x < = a Then y(x) = 0, Else y(x) = magnitude * (x — a) A 2 
Nextx 

1 Função de singularidade cúbica 

For x = 0 to / 

If x < = a Then y(x) = 0, Else y(x) = magnitude * (x — a)^.í 
Nextx 


J (X — a} l dX = (x — af (3.18c/) 

J (X - a) 2 dX = (x - a) 1 (3.18e) 

onde X é somente uma variável de integração que varia de —°° a x. Essas expres¬ 
sões podem ser utilizadas para avaliar as funções da força cortante e do momento 
fletor que resultam de qualquer função de carregamento, expressa como uma 
combinação de funções de singularidade. 


EXEMPLO 3-2A 


Diagramas de força cortante e momento fletor de uma viga 
biapoiada utilizando o método gráfico 

Problema Determine e plote as funções do momento fletor e da força 

cortante para uma viga biapoiada com um carregamento uni¬ 
formemente distribuído, como mostra a Figura 3-22 a. 

Dados Comprimento da viga / = 10 in e o carregamento inicia-se em 

a = 4 in. A magnitude do carregamento uniformemente distri¬ 
buída é w = 10 lb/in. 

Hipóteses O peso da viga é desprezível comparado ao carregamento 
aplicado e pode, portanto, ser desconsiderado. 

Ver Figuras 3-22 a e 3-24. 


Solução 
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1 Calcule as reações de apoio utilizando as Equações 3.3. Somando os momen¬ 
tos em relação à extremidade da direita e somando as forças na direção y temos 



= 0 = RJ- 



*i 



- 4 ) : 

( 10 ) 



(a) 


Viga biapoiada com carregamento 
uniformemente distribuído 

FIGURA 3-22A 

Repetida. 


(a) Diagrama do carregamento 



(b) Diagrama da força cortante 



(c) Diagrama do momento fletor 



Gráficos do Exemplo 3-2. 


F y = 0 = R í -w(l-a) + R 2 

R 2 = w(l -a)- R t = 10(10 - 4) - 18 = 42 


(b) 


2 A forma do diagrama da força cortante pode ser esquematizada por integra¬ 
ção gráfica do diagrama de carregamento mostrado na Figura 3-24a. Como 
um “mecanismo” para a visualização desse processo de integração gráfica, 
imagine-se andando de costas através do diagrama de carregamento da viga, 
começando da extremidade esquerda e dando pequenos passos de tamanho 
dx. Você irá marcar no diagrama da cortante (Figura 3-24 b) a área ( carrega¬ 
mento ■ dx) do diagrama de carregamento que você pode ver a cada passo. 
Assim que você der o primeiro passo para trás, partindo de x = 0, o diagra¬ 
ma da cortante aumentará imediatamente para o valor R r A medida que 
andar de x = 0 para x = a, nenhuma mudança ocorrerá, pois você não verá 
forças adicionais. Quando pisar sobre x = a, você começará a ver trechos de 
área iguais a -w ■ dx, que se subtraem do valor R t no diagrama da cortante. 
Quando você atingir x = /, a área total terá atingido o valor do diagrama da 
cortante de —R 2 . Quando você descer de costas do diagrama do carregamen¬ 
to da viga (Figura 3-24a) e despencar da viga, poderá ver a força de reação 
R 2 , que fecha o diagrama da cortante em zero. O maior valor da força cor¬ 
tante neste caso será R 2 em x = I. 

3 Se seu reflexo fosse rápido o suficiente, você tentaria se segurar no diagra¬ 
ma de cortante (Figura 3-24 b) enquanto cai, escalando-o, e repetiria esse 
truque de andar para trás ao longo do diagrama de força cortante para criar 
o diagrama de momento fletor, que é a integral do diagrama da cortante. 
Observe na Figura 3-24c que de x = 0 a x = a essa função do momento é 
uma linha reta com inclinação = R v Acima do ponto a, o diagrama da cor¬ 
tante é triangular, e, assim, a sua integração é uma parábola. O pico do mo¬ 
mento fletor vai ocorrer quando o diagrama da cortante cruzar o zero (isto 
é, inclinação zero no diagrama do momento fletor). O valor de x em V = 0 
pode ser encontrado por trigonometria, sem esquecer que a inclinação do 
triângulo é —w: 

R, . 18 , 0 

x mv=0 = fl + — = 4 + — = 5,8 (c) 

w 10 

Áreas de força cortante positiva adicionam ao valor do momento fletor e áreas 
negativas subtraem. Então, o valor máximo do momento fletor pode ser en¬ 
contrado adicionando as áreas das porções retangulares e triangulares do dia¬ 
grama de força cortante de x = 0 ao ponto onde a força cortante é nula, x = 5,8: 

M mz=5f =/?,(*) + *, ^ = 18(4)+ 18^ = 88,2 (d) 


O método recém-descrito fornece a magnitude e o local da força cortante 
máxima e também do momento fletor máximo da viga e é útil para uma rápida de¬ 
terminação desses valores. No entanto, todas aquelas caminhada e queda podem 
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tornar-se cansativas, e seria útil possuir um método que pudesse ser convenien¬ 
temente computadorizado para fornecer informações precisas e completas sobre 
os diagramas da força cortante e do momento fletor em qualquer caso de carrega¬ 
mento da viga. Tal método irá também permitir que a curva de deflexão da viga 
seja obtida com um trabalho adicional. O método simples apresentado anterior¬ 
mente não é útil para determinar as curvas de deflexão, como veremos no próximo 
capítulo. Repetiremos agora esse exemplo usando funções de singularidade para 
determinar os diagramas do carregamento, da força cortante e do momento fletor. 


EXEMPLO 3-2B 


Diagramas de força cortante e momento fletor de uma viga 
biapoiada utilizando funções de singularidade 

Problema Determine e plote as funções de força cortante e momento 

fletor para uma viga biapoiada com um carregamento unifor¬ 
memente distribuído, como mostra a Figura 3-22 a. 

Dados Comprimento da viga / = 10 in e lugar onde o carregamento 

inicia a = 4 in. A magnitude do carregamento uniformemente 
distribuída é w = 10 lb/in. 


Hipóteses O peso da viga é desprezível comparado ao carregamento 
aplicado e pode ser, portanto, desconsiderado. 

Solução Ver Figuras 3-22a e 3-24. 

1 Escreva as equações da função carregamento de acordo com as Equações 
3.17 e integre a função resultante duas vezes usando as Equações 3.18 para 
obter as funções da força cortante e do momento fletor. Para a viga da Figu- 


ra 3-22 a, 

q = R t (x - 0) 1 

- w{x - af + R 2 (x — l) 1 


(a) 

H 

[" qdx = /?, 

(x - 0)° - w(x - a} 1 + R 2 (x - íf 

+ c, 

(b) 

M = j 

[ Vdx = /?, 

X 

1 

1 

"ÍT 

1 

+ 

i 

+ C^x + C*2 

(c) 



Viga biapoiada com carregamento 
uniformemente distribuído 

FIGURA 3-22A 

Repetida. 


Existem duas forças de reação nos apoios e duas constantes de integração 
para serem calculadas. Estamos integrando ao longo de uma viga hipotética 
infinita de a x. A variável x pode assumir valores inferiores ou superiores 
às extremidades da viga. Se considerarmos a condição em um ponto infinite¬ 
simal à esquerda de x = 0 (escrito como x = 0 ), a força cortante e o momento 
fletor serão nulas. As mesmas condições se aplicam ao ponto infinitesimal¬ 
mente à direita de x = l (escrito como x = l + ). Essas observações fornecem as 
quatro condições de contorno necessárias para se obter as constantes C,, C 2 , 
/?,, R 2 : quando x = 0”, V= 0, M= 0; quando x = l + , V= 0, M= 0. 

2 As constantes Cj e C 2 podem ser encontradas substituindo as condições de 
contorno x = 0~, V = 0 e x = 0~, M = 0 nas Equações ( b ) e (c), respectivamente: 

1 = 0 = /?, ^(T - 0}° - w(0~ - a)' + R 2 (o~ - /)° + Cj 
C, = 0 

1 (d) 

Af(0") = 0 = /?, (0“ - O)’ - y(0“ - a} 2 + R 2 (0~ - íf + C, (0“) + C, 

C 2 =0 
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(a) Diagrama do carregamento 



(b) Diagrama da força cortante 



(c) Diagrama do momento fletor 



FIGURA 3-24 Repetida 
Gráficos do Exemplo 3-2. 


Observe que, em geral, as constantes C, e C 2 serão sempre nulas se as for¬ 
ças e os momentos de reação atuando na viga forem incluídos na função 
carregamento, porque os diagramas de momento fletor e força cortante de¬ 
vem ser nulos em cada extremidade da viga. 

3 As forças de reação R l e R 2 podem ser encontradas pelas Equações (c) e (/?), 
respectivamente, substituindo as condições de contorno x=l + , V= 0, M = 0. 
Observe que podemos substituir 1 + por / desde que a diferença entre eles 
seja extremamente pequena. 

m(/ + ) = í? 1 (/ + - o)' -w^—^- + R 2 (l + -l) 1 =0 


0 = R x l + 



(e) 


Rl = 


w(l + - a) _w(l-a) 2 
2Z+ “ 27 


10(10 -4) 2 

2 ( 10 ) 


= 18 


V(l +] J = R t (j + - oj -w(l + -aj +R 2 (l + -lf =0 
0 = R { - w(l - a) + R 2 
R 2 = w(l — a)-R, = 10(10 - 4) -18 = 42 


(f) 


Uma vez que w, 1 e a sejam fornecidos, a Equação (e) pode ser utilizada 
para calcular R í e seu resultado pode ser substituído na Equação (f) para se 
obter R 2 . Observe que a Equação (f) é somente a SE = 0, e a Equação (e) é 
a soma dos momentos em relação ao ponto x = 1 e igualados a 0. 

4 Para criar as funções da força cortante e do momento fletor ao longo do 
comprimento da viga, as Equações (b) e (c) devem ser avaliadas para uma 
gama de valores de x entre 0 e /, depois de ter-se substituído os valores 

de C j, C 2 , R, e R 2 . A variável independente x varreu de 0 a /= 10 com um 
incremento de 0,1. As reações, a função carregamento, a função força cor¬ 
tante e a função momento fletor foram calculados pelas equações de (a) a 
(f) e estão plotadas na Figura 3-24. Os arquivos EX03-02 que geram esses 
gráficos estão no CD-ROM. 

5 Os maiores valores absolutos da força cortante e do momento fletor são 
de interesse no cálculo das tensões na viga. Os gráficos mostram que a 
força cortante é maior no ponto x = l e o momento fletor tem um máximo 
M max perto do centro. O valor de x em M max pode ser encontrado fazendo 
V igual a zero na Equação (/;) e resolvendo para x. (A função força cor¬ 
tante é a derivativa da função momento fletor e, portanto, deve ser nula 
em cada máximo ou mínimo daquela função.) Isso fornece x = 5,8 em 
M ma x- Os valores das funções nesses pontos de máximos ou mínimos po¬ 
dem então ser calculados a partir das Equações (b) e (c), respectivamente, 
substituindo os valores apropriados de x e avaliando os resultados das 
funções de singularidade. Para o máximo valor absoluto da força cortante 
em x = l, 

V™ = v @x ,r = ( r - 0 >° - w { r - a ) 1 + r 2 {r - l)° 

- Ri - w(r - a) + 0 ( g) 

= 18 - 10(l0 - 4) + 0 = -42 
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Observe que a primeira função singularidade vale 1, pois F > 0 (ver Equa¬ 
ção 3.17c), a segunda função singularidade é calculada com (Z- a) porque 
r > a neste problema (ver Equação 3.1 lb) e a terceira função singularidade 
vale 0, como definido na Equação 3.17c. O máximo momento fletor é cal¬ 
culado de maneira semelhante: 



i (5,8- 

a) 2 , 

>} 

00 

1 

O 


+ R 2 ( 5,8 1 


'st - 

1 

OO 

2 

II 

>3 

ui 

Jóo 

- w - 

2 

+ R 2 ( 5,8 10) 

= 18(5,8)- 

(5,8 -4V 
10 V ’ 
2 

\ 

- + 0 = 88,2 


A terceira singularidade vale 0 porque 5,8 < / (ver Equação 3.17b). 

6 Os resultados são 

*>=18 * 2 =42 =-42 M imx = 88,2 (i) 


EXEMPLO 3-3A 


Diagramas de força cortante e momento fletor de uma viga 
engastada utilizando o método gráfico 


Problema Determine e plote as funções força cortante e momento fletor 
para uma viga engastada com um carregamento concentrado, 
como mostra a Figura 3-22 b. 

Dados Comprimento da viga / = 10 in e o local do carregamento éa- 

4 in. A magnitude da força é F = 40 lb. 

Hipóteses O peso da viga é desprezível comparado ao carregamento 
aplicado e pode ser, portanto, desconsiderado. 

Solução Ver Figuras 3-22 b e 3-25. 


1 Calcular as reações de apoio usando as Equações 3.3. Somando os momen¬ 
tos em relação à extremidade esquerda e somando as forças na direção y, 
temos 


= 0 = Fa-M l 
M, = Fa = 40(4) = 160 


(a) 


X F y = 0 = R] -F 
R l =F = 40 


ib) 


2 Pela convenção de sinais, a força cortante é positiva e o momento fletor é ne¬ 
gativo neste exemplo. Para construir graficamente os diagramas de força cor¬ 
tante e momento fletor para uma viga engastada, faça imaginariamente uma 
“caminhada de costas”, começando na extremidade fixa da viga e movendo-se 
em direção à extremidade livre (da esquerda para a direita na Figura 3-24). 

Neste exemplo, esse procedimento mostra a primeira força observada, a 
reação R v atuando para cima. Essa força cortante permanece constante até 
que a força F para baixo em x = a seja encontrada, o que fecha o diagrama 
da força cortante em zero. 



x 


Viga engastada com 
carregamento concentrado 

FIGURA 3-22B 

Repetida. 
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3 O diagrama do momento fletor é a integral do diagrama da força cortante, 
que neste caso é uma linha reta de inclinação = 40. 

4 Tanto a força cortante quanto o momento fletor são máximos na parede des¬ 
sa viga engastada. As suas magnitudes máximas são como mostradas nas 
Equações (a) e ( b ) acima. 


Repetiremos este exemplo usando funções de singularidade. 


EXEMPLO 3-3B 


(a) Diagrama do carregamento 
60 n q 
40 - 
20 - 
0 — 

-20 - 
-40 - 
-60 — 


0 


10 


( b ) Diagrama da força cortante 

50 
40 
30 
20 
10 
0 


10 


(c) Diagrama do momento fletor 



Diagramas de força cortante e momento fletor de uma viga 
engastada utilizando funções de singularidade 

Problema Determine e plote as funções força cortante e momento fletor 
para uma viga engastada com um carregamento concentrado, 
como mostra a Figura 3-22 b. 

Dados Comprimento da viga l = 10 in e local do carregamento é a - 4 

in. A magnitude da força é F = 40 1b. 

Hipóteses O peso da viga é desprezível comparado ao carregamento 
aplicado e pode ser, portanto, desconsiderado. 

Solução Yer Figuras 3-22Z» e 3-25. 

1 Escreva as equações da função carregamento de acordo com as Equações 
3.17 e integre a função resultante duas vezes usando as Equações 3.18 para 
obter as funções da força cortante e do momento fletor. Observe o uso da 
função dipolo unitário para representar o momento no engastamento. Para a 
viga da Figura 3-22 b, 


q = - M, (x - 0) 2 + R, (x - 0) ' - F (x - a) 

V = J qdx = -Mj (x — 0) ' + R t (x — 0)° - F(x — af + C, 

M = jvdx = -Mj (x - 0}° + R l 


x — O)* — F (x — a) + CjX + C 2 


(a) 


(b) 


(c) 


O momento reativo no engastamento, Mj, é na direção z e as forças R l e F 
são na direção y na Equação (/?). Todos os momentos da Equação (c) estão 
na direção z. 

Como as reações vinculares estão incluídas na função carregamento e os 
diagramas da força cortante e do momento fletor devem fechar em zero em 
cada extremidade da viga, as constantes são C, = C 2 = 0. 

A força de reação S,eo momento de reação M ] podem ser calculados pelas 
Equações ( b ) e (c), respectivamente, substituindo as condições de contorno 
x = / + , V = 0, M = 0. Observe que podemos substituir / + por / desde que a di¬ 
ferença entre eles seja extremamente pequena. Mj não aparece na Equação 
(d) porque sua função de singularidade não é definida com /= /'. 

V = M (tf' + Rj (/ - 0)° - F(l - a)° = 0 

0 = M(0) + R l -F (d) 

R 1 = F= 401b 


FIGURA 3-25 

Gráficos para o Exemplo 3-3. 
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M = -Mj (/ - 0)° +/?,(/- o ) * 1 * * * V - F(/ - fl ) 1 

0 = -M í +R l (l)-F(l-a) (e) 

Mj = R, (/) - F(l -a) = 40(10) - 40(10 - 4) = 160 lb-in cw 

Uma vez que F, I ea sejam fornecidos, a Equação (d) pode ser utilizada para 
calcular R t e seu resultado substituído na Equação (e) para obter M v Note que 
a Equação (d) é somente a EF v = 0, e a Equação (e) é EM_= 0. 

4 Para gerar as funções da força cortante e do momento fletor ao longo do 
comprimento da viga, as Equações ( b ) e (c) devem ser avaliadas para uma 
gama de valores de x entre 0 e /, depois de se ter substituído os valores de 
Cj, C 2 , 7?j e Mj. A variável independente x varreu de 0 a / = 10 com um in¬ 
cremento de 0,1. As reações, a função carregamento, a função da força cor¬ 
tante e a função do momento fletor foram calculadas pelas equações de ( a ) 
a ( e ) e estão plotadas na Figura 3-25. Os arquivos EX03-03 que geram esses 
gráficos encontram-se no CD-ROM. 

5 Os maiores valores absolutos da força cortante e do momento fletor são de 
interesse no cálculo das tensões na viga. Os gráficos mostram que a força 
cortante e o momento fletor são máximos no ponto x = 0. Os valores das 
funções nesses pontos podem ser calculados a partir das Equações ( b ) e (c), 
respectivamente, substituindo x = 0 e avaliando os resultados das funções de 
singularidade: 

R] = 40 V m =40 M niax = 160 (/) 


EXEMPLO 3-4 


Diagramas de força cortante e momento fletor de uma viga 
biapoiada com extremidade em balanço utilizando o método 
gráfico 

Problema Determine e plote as funções da força cortante e do momento 
fletor para uma viga biapoiada com extremidade em balanço, 
sujeita a um momento aplicado e um carregamento distribuí¬ 
do triangular, como mostra a Figura 3-22c. 

Dados Comprimento da viga l = 10 in e o local do início do carregamen¬ 

to é a = 4 in. A magnitude do momento aplicado é M = 20 lb-in, e 
a inclinação do carregamento distribuído é w = 10 lb/in/in. 

Hipóteses O peso da viga é desprezível comparado ao carregamento 
aplicado e pode ser, portanto, desconsiderado. 

Solução Ver Figuras 3-22c e 3-26. 



Viga biapoiada com extremidade em 
balanço, com momento aplicado e 
carregamento distribuído linearmente 

FIGURA 3-22C 


Repetida. 


1 Escreva as equações da função carregamento de acordo com as Equações 3.17 

e integre a função resultante duas vezes usando as Equações 3.18 para obter as 

funções da força cortante e do momento fletor. Para a viga da Figura 3-22c, 


q = M(x - 0) 2 + Rj (x - a) * - w(x - af + R 2 (x - í) 1 (a) 

V = Jgc/x = M(x - 0) ' + R ] (x — a.y — ~^( x — a) 2 + R-, (x — /)° + C, ^ 

M = |Vdx = M(x - 0)° + Rj (x - a ) 1 - j(x - af + R 2 (x - lf + C,x + C 2 (c) 
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(a) Diagrama do carregamento 
100 i q 



-100 1 I I I I | I I I I | x 
0 5 10 


(b) Diagrama da força cortante 
100 i V 



-150 -| t i i i | i i i i | x 
0 5 10 


(c) Diagrama do momento fletor 
200 iM 



-50 j i i i i | i i i t |' 
0 5 10 


FIGURA 3-26 

Gráficos do Exemplo 3-4. 


* Os arquivos EX03-04 que geraram os 
gráficos encontram-se no CD-ROM. 


2 Como demonstrado nos dois exemplos anteriores, as constantes C, e C, serão 
sempre nulas se as reações dos apoios estiverem incluídas nas equações para a 
força cortante e para o momento fletor. Então, iremos assumir que são nulas. 

3 As forças reativas R l e R 1 podem ser calculadas utilizando-se as Equações 
(c) e ( b ), respectivamente, substituindo as condições de contorno x = Z + , 

V= 0, M = 0. Observe que podemos substituir Z + por 1 desde que a diferença 
entre eles seja extremamente pequena. 


M = M l (Z)° +R l (l- af - |(Z - af + R 2 (l - lf = 0 
0 = M, + R x (Z - a) - j(l - a) 3 


= —( 10 - 4) 2 - ———c = 56 , 67 lb 
6 ' ’ (10-4) 


Observe que a Equação (d) é somente XM. = 0 e a Equação (e) é X/\= 0. 

V = M(iy' + R l (l — af (Z -af + R 2 (l — Z)° = 0 

0 = M(0)+R l -y(Z-fl) 2 + Z? 2 (e) 

R 2 = y(Z - af - R t = y (10 - 4) 2 - 56,67 = 123,33 lb 

4 Para gerar as funções da força cortante e do momento fletor ao longo do 
comprimento da viga, as Equações ( b ) e (c) devem ser avaliadas para uma 
gama de valores de x entre 0 e Z, depois de se ter substituído os valores de 
C, = 0, C 2 = 0, R { e R 0 . A variável independente xfoi varrida de 0 a 1 — 10 
com um incremento de 0,1. As reações, a função carregamento, a função da 
força cortante e a função do momento fletor foram calculadas pelas equa¬ 
ções de (a) a (f) e estão plotadas na Figura 3-26.* 

5 Os maiores valores absolutos da força cortante e do momento são de in¬ 
teresse no cálculo das tensões na viga. Os gráficos mostram que a força 
cortante é maior no ponto x = I e o momento fletor tem um máximo à direita 
do centro. O valor de x em M max pode ser encontrado fazendo V nulo na 
Equação (b) e calculando o valor de x. A função força cortante é a derivativa 
da função momento fletor e, portanto, deve ser nula em cada máximo ou 
mínimo daquela função. Isso fornece x = 7,4 em M max . Os valores das fun¬ 
ções nesses pontos máximos ou mínimos podem ser calculados a partir das 
Equações (b) e (c), respectivamente, substituindo os valores apropriados de 
x e avaliando os resultados das funções de singularidade: 


R, = 56,7 R 2 = 123,3 = -120 M tmx = 147,2 (/) 


Superposição 

Esses exemplos de sistemas formados por viga representam somente uma peque¬ 
na fração de todas as possíveis combinações de carregamento e tipos de apoios de 
vigas que alguém pode encontrar na prática. Em vez de ter que escrever e integrar 
as funções de carregamento para cada nova situação de viga a partir do nada, 
um problema particular pode ser frequentemente resolvido por superposição, o 
que significa simplesmente adicionar os resultados individuais. Para pequenas 
deflexões, é seguro pressupor linearidade nesses problemas, e linearidade é um 
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requisito para a validade da superposição. Por exemplo, o carregamento devido 
ao peso próprio de uma viga (desconsiderados nos exemplos anteriores) pode ser 
incluído por uma superposição de um carregamento uniforme ao longo de toda a 
viga aos outros carregamentos que possam estar presentes. 

Os efeitos de um carregamento múltiplo nos diagramas de força cortante e 
do momento fletor de uma viga podem ser determinados pela superposição de 
carregamentos individuais. Se, por exemplo, a viga do Exemplo 3-3 tivesse dois 
carregamentos pontuais aplicados a ela, cada um a uma distância diferente a , 
o seu efeito combinado poderia ser encontrado aplicando as equações daquele 
exemplo duas vezes, uma para cada carregamento e posição, e depois somando 
(superpondo) os dois resultados. O Apêndice B contém uma coleção de situações 
comuns de carregamento de vigas, apresentando as funções da força cortante e do 
momento fletor e fornecendo as suas equações e gráficos. Essas soluções podem 
ser combinadas por superposição para tratar situações mais complicadas. Elas 
podem ser superpostas com o seu modelo para obter e plotar os diagramas da 
força cortante e do momento fletor, seus máximos e mínimos. 

3.10 RESUMO 

Embora o aluno que esteja aprendendo análise de tensões possa não concordar, o 
assunto análise das solicitações pode ser frequentemente mais difícil e complica¬ 
do que a análise de tensões. De fato, a precisão de qualquer análise de tensões é 
limitada pela qualidade do nosso conhecimento sobre as solicitações ao sistema, 
já que as tensões geralmente são proporcionais às cargas, como será discutido no 
Capítulo 4. Este capítulo apresenta uma revisão dos métodos Newtonianos de aná¬ 
lise de força e momento para alguns tipos de sistemas de solicitações dinâmicas 
e estáticas. Isto não é, de maneira alguma, um tratamento completo do complexo 
assunto que é a análise das solicitações, e as referências bibliográficas deste ca¬ 
pítulo devem ser consultadas para mais detalhes e para casos não estudados aqui. 

Devemos ter em mente os seguintes fatores quando desejarmos determinar as 
solicitações em um sistema: 

1 Determine o tipo de carregamento em termos das classes de solicitações 
como definido na Seção 3.1 para decidir se a análise das solicitações deve 
ser estática ou dinâmica. 

2 Desenhe o diagrama de corpo livre completo (DCL) do sistema e dos mui¬ 
tos subsistemas necessários para definir as cargas que agem em seus ele¬ 
mentos. Inclua todos os momentos e torques aplicados bem como as forças. 
Não podemos subestimar a importância de um DCL cuidadosamente de¬ 
senhado. Muitos erros nas análises de força ocorrem neste passo porque o 
DCL é, muitas vezes, desenhado incorretamente. 

3 Escreva as equações relevantes usando as leis de Newton para definir as 
forças e os momentos desconhecidos que agem no sistema. A solução des¬ 
sas equações para muitos sistemas reais requer algum tipo de ferramenta 
computacional, como um solucionador de equações ou planilha de cálculo, 
de modo a obter resultados satisfatórios em tempo razoável. Isso é especial¬ 
mente verdadeiro para sistemas dinâmicos que precisam ser resolvidos para 
diversas posições para determinar as solicitações máximas. 

4 A presença das forças de impacto pode aumentar significativamente as 
solicitações em qualquer sistema. O cálculo preciso das forças devido ao 
impacto é bastante difícil. O método de energia para estimativa das forças 
de impacto apresentado neste capítulo é grosseiro e deve ser considerado 
uma aproximação. São necessárias informações detalhadas sobre as defor¬ 
mações dos corpos em impacto para um resultado mais preciso, e isso pode 
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não estar disponível sem testes do sistema real sob impacto. Existem téc¬ 
nicas de análise mais sofisticadas para análises das forças de impacto, mas 
fogem do escopo deste texto. O leitor deve consultar a bibliografia para 
mais informações. 

5 Carregamentos devido a vibrações também podem aumentar as solicitações 
que de fato ocorrem, muito além dos níveis que foram calculados teorica¬ 
mente, como mostrado no Estudo de Caso 5B e na Figura 3-16. Medidas 
experimentais feitas em condições reais são a melhor maneira para se obter 
informações nesses casos. 

Os estudos de casos deste capítulo foram elaborados para apresentar pro¬ 
blemas realistas para as análises de tensões e de falhas que são apresentadas nos 
capítulos que seguem. Embora a complexidade desses problemas possa intimidar 
um pouquinho o aluno em um primeiro momento, ele terá muito a ganhar pelo 
tempo investido neste estudo. Esse esforço será recompensado pela melhor com¬ 
preensão dos tópicos de análise de tensões e de teoria de falhas nos capítulos que 
se sucedem. 


Equações importantes usadas neste capítulo 

Veja as seções referidas para saber como usar estas equações. 

Segunda lei de Newton (Seção 3.3): 

= ma y = ’ m * 

Equações de Euler (Seção 3.3): 

X M ' =/ A -(/ v 

^M y =I y a y -(/, - C Hoj, 

= ia - -i 1 * - 7 vH®> 


Solicitações estáticas (Seção 3.3): 


M 

O 

M 

o 

S". 

o 

II 

o 

II 

§f 


Frequência natural sem 

amortecimento (Seção 3.7): 




Frequência natural com amortecimento (Seção 3.7): 



(3.1/7) 


(3.1cQ 


(3.3a) 


(3.4) 


(3.7) 
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Constante elástica de mola (Seção 3.7): 



Amortecimento viscoso (Seção 3.7): 



y 


Razão de força dinâmica (Seção 3.8): 

A = A 

w ô„ 


= i + 



(3.5 a) 


(3.6) 


(3.14è) 


Relações entre as funções carregamento, força cortante e momento fletor (Seção 
3.9): 


q(x) 


dV _ d M 

dx dx 2 


Integrais das funções de singularidade (Seção 3.9): 




\jX-a )'dk = ^f- 

J (X - af dX — (x - a)' 
J (X — a) 'dX = (x — af 
J (X — a) dX = (x — a) 


(3.16a) 

(3.18a) 

(3.18/7) 

(3.18c) 

(3.18c/) 

(3.18e) 
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Diagramas de corpo livre 
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http://www.ac.wwu.edu/~vawter/PhysicsNet/Topics/Dynamics/Forces/ 

FreeBodyDiagram.html 

Funções de singularidade 

http://www.ce.berkeley.edu/Courses/CE130/Sing.pdf 


Tabela P3-0 + 

Matriz de tópicos/problemas 

3.1 Classes de solicitações 
3-1 

3.2 Diagramas de corpo livre 
3-2, 3-43, 3-45, 3-50, 3-52 

3.3 Análise do carregamento 

3-3, 3-4, 3-5, 3-7, 3-9, 3-15, 3-16, 
3-17, 3-18, 3-19, 3-21, 3-29, 3-30, 
3-31,3-44, 3-46, 3-51,3-53 

3.7 Solicitação vibratória 
3-8, 3-47, 3-48, 3-49 

3.8 Carregamento de impacto 
3-6, 3-14, 3-20, 3-22, 3-42 

3.9 Vigas-estáticas 

3-10, 3-12, 3-23, 3-24, 3-26, 3-27, 
3-28, 3-32, 3-33, 3-34, 3-35, 3-36, 
3-37, 3-38, 3-39, 3-40, 3-41 

3.9 Vigas-dinâmicas 

3-11, 3-13 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 

+ Os problemas com números em negrito 
são estendidos a problemas similares em 
capítulos posteriores com a mesma nu¬ 
meração. Por exemplo, o Problema 4-4 é 
baseado no Problema 3-4, etc. 


3.13 BIBLIOGRAFIA 

Para ajudar na revisão de análise de forças estáticas e dinâmicas, consultar: 

R. C. Hibbeler, Engineering Mechanics: Statics. 7th ed. Prentice-Hall: En- 

glewood Cliffs, N. J„ 1995. 

R. C. Hibbeler, Engineering Mechanics: Dynamics. 7th ed. Prentice-Hall: En- 

glewood Cliffs, N. J„ 1995. 

I. H. Shames, Engineering Mechanics: Statics and Dynamics. 3rd ed. Prentice- 

-Hall: Englewood Cliffs, N. J„ 1980. 

Para mais informações sobre impacto, consultar: 

A. H. Burr and J. B. Cheatham, Mechanical Analysis and Design, 2nd ed. 

Prentice-Hall: Englewood Cliffs, N. J., Chapter 14, 1995. 

W. Goldsmith, Impact. Edward Amold Ltd.: London, 1960. 

H. Kolsky, Stress Waves in Solids. Dover Publications: New York, 1963. 

Para mais informações sobre vibrações, consultar: 

L. Meirovitch, Elements ofVibration Analysis. McGraw-Hill: New York, 1975. 

Para fórmulas e tabelas para análise de vigas, consultar: 

R. J. Roark and W. C. Young, Formulas for Stress and Strain. 6th ed. 

McGraw-Hill: New York, 1989. 

3.14 PROBLEMAS 

3-1 Quais classes de carregamentos da Tabela 3-1 se aplicam melhor nestes sistemas? 

(a) Estrutura de bicicleta (b) Mastro de bandeira (c) Remo de barco 

(d) Prancha de mergulho (e) Chave de grifo (f) Taco de golfe 

3-2 Desenhe o diagrama de corpo livre para os sistemas do Problema 3-1. 

* '3-3 Desenhe o diagrama de corpo livre da montagem braço e pedal de uma bicicleta 
com o braço do pedal na posição horizontal com as dimensões mostradas na Fi¬ 
gura P3-1. (Considerar os dois braços, os pedais e a articulação como uma única 
peça.) Assumindo que o ciclista aplica uma força de 1500 N no pedal, determine 
o torque aplicado na roda dentada e o máximo momento de fletor e torque no 
braço conectado ao pedal. 

3-4 O engate de reboque da Figura 1-1 está sujeito a forças aplicadas como mostra¬ 
do na Figura P3-2. Um peso de 100 kgf atua para baixo e uma força de 4905 N é 
aplicada horizontalmente. Usando as dimensões do suporte da esfera do engate 
indicadas na Figura 1-5, desenhe o diagrama de corpo livre do suporte da esfera 
e determine as forças de tração e de cortante aplicadas aos dois parafusos que 
fixam o suporte ao canal da Figura 1 -1. 
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3-5 Para o engate de reboque do Problema 3-4, determine a força horizontal que de¬ 
verá ocorrer na esfera se o reboque de 2000 kg for acelerado, a partir do repou¬ 
so, até atingir uma velocidade de 60 m/s em 20 s. Pressuponha uma aceleração 
constante. 

*3-6 Para o engate de reboque do Problema 3-4, determine a força horizontal que de¬ 
verá ocorrer na esfera devido a um impacto entre a esfera e a barra de conexão do 
reboque de 2000 kg se o engate se deformar 2,8 mm dinamicamente devido ao 
impacto. O veículo trator pesa 1000 kg. A velocidade de impacto é de 0,3 m/s. 

*3-7 O pistão de um motor de combustão interna está conectado a sua biela por um 
pino. Ache a força no pino se o pistão, que tem massa de 0,5 kg, tiver uma acele¬ 
ração de 2500 g. 

*3-8 Um sistema camo-seguidor similar ao mostrado na Figura 3-15 tem uma massa 
m = 1 kg e a constante elástica k = 1000 N/m, e coeficiente de amortecimento 
viscoso d = 19,4 N-s/m. Ache a frequência natural sem amortecimento e com 
amortecimento desse sistema. 

3-9 Um alicate de pressão (ViseGrip®) está desenhado em escala na Figura P3-3. 
Ache as forças que atuam em cada pino e membros do conjunto, assumindo que 
a força aplicada na peça é P = 4000 N na posição mostrada. Que força F é ne¬ 
cessária para mantê-lo apertado na posição mostrada? Observação: Deve haver 
uma ferramenta similar na oficina de sua escola. 

*3-10 Um trampolim na forma de uma viga biapoiada, com extremidade em balanço, 
é mostrado na Figura P3-4n. Determine as reações nos apoios e desenhe os 
diagramas de força cortante e de momento fletor quando uma pessoa de massa 
100 kg está na extremidade livre da barra. Determine a força cortante máxima, o 
máximo momento fletor e as suas posições. 

*3-11 Determine a força de impacto e a deflexão dinâmica que resultará quando a pes¬ 
soa de 100 kg do Problema 3-10 pular a uma altura de 25 cm e cair novamente 
na extremidade do trampolim. Pressuponha que o trampolim tem massa de 29 
kg e apresenta uma deflexão estática de 13,1 cm quando a pessoa está estacio¬ 
nada em sua extremidade livre. Determine as reações de apoio e desenhe os 
diagramas de força cortante e momento fletor para esse carregamento dinâmico. 
Determine a força cortante máxima e o momento fletor máximo e as suas posi¬ 
ções ao longo do trampolim. 

3-12 Repita o Problema 3-10 usando uma viga engastada para o trampolim ilustrado 
na Figura P3-4b. 




1 


f-} 

hz 




— 1 


60 mm 






FIGURA P3-1 

Problema 3-3. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 



FIGURA P3-2 

Problema 3-4, 3-5, 3-6. 

(Um modelo Solidworks encontra-se 
no CD.) 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 



FIGURA P3-3 

Problema 3-9. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 
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(a) Trampolim na forma de viga biapoiada 

FIGURA P3-4 

Problemas 3-10 a 3-13. 



(b) Viga engastada para o trampolim 



W/2 


k 


W/2 


k 



FIGURA P3-5 

Problema 3-14. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Os problemas com números 
em negrito são estendidos a problemas si¬ 
milares em capítulos posteriores com a mes¬ 
ma numeração. Por exemplo, o Problema 
4-4 é baseado no Problema 3-4, etc. 


3-13 Repita o Problema 3-11 usando o trampolim representado na Figura P3-3è. As¬ 
suma que o trampolim tem massa de 19 kg e deflete de 8,5 cm quando a pessoa 
se encontra estacionada sobre sua extremidade. 

3-14 A Figura P3-5 mostra um brinquedo de criança conhecido como pula-pula. A 
criança fica de pé em cima dos pedais, aplicando metade do seu peso em cada 
lado. Ela pula, fazendo o brinquedo afastar-se do solo, com seus pés continua¬ 
mente apoiados nos pedais, e aterrissa, com o impacto sendo amortecido pela 
mola, e a energia armazenada auxilia o próximo salto. Pressuponha que a crian¬ 
ça tenha 60 lb e que a constante elástica da mola seja de 100 lb/in. O pula-pula 
tem peso de 5 lb. Determine a frequência natural do sistema, a deflexão estática 
da mola quando a criança fica sobre este e a força e deflexão dinâmicas quando 
a criança aterrissa após saltar 2 in acima do solo. 

*3-15 Uma impressora que utiliza caneta (plotter ) provoca uma aceleração constante 
de 2,5 m/s 2 no subconjunto que contém a caneta, que se move em linha reta ao 
longo do papel. Esse subconjunto móvel que contém a caneta tem massa de 0,5 
kg. A impressora tem massa de 5 kg. Qual o coeficiente de atrito necessário en¬ 
tre os pés da impressora e o topo da mesa para prevenir o movimento da impres¬ 
sora quando a caneta acelera? 

3-16 Uma trilha para guiar bolas de boliche é projetada com duas hastes redondas 

como mostrado na Figura P3-6. As hastes não são paralelas entre si, apresentan¬ 
do um pequeno ângulo entre elas. As bolas rolam sobre as hastes até caírem en¬ 
tre estas, alcançando uma outra trilha. O ângulo entre as hastes é alterável para 
que as bolas possam cair em diferentes posições. O comprimento de cada haste 
é 30 in e o ângulo entre elas é de 3,2°. As bolas têm diâmetro de 4,5 in e peso de 
2,5 lb. A distância entre os centros das hastes de 1 in de diâmetro é de 4,2 in na 
extremidade estreita. Determine a distância a partir da extremidade estreita onde 
a bola cai e a máxima força cortante e máximo momento fletor nas hastes para a 
pior situação enquanto as bolas rolam até 98% da distância até a queda. Pressu¬ 
ponha que as hastes estão simplesmente apoiadas em cada uma das extremida¬ 
des e não apresentam deflexão devido às cargas aplicadas. (Observe que assumir 
uma deflexão nula neste caso não é realista; esta simplificação será eliminada no 
próximo capítulo após o estudo da deflexão.) 

3-17 Uma pinça para gelo é mostrada na Figura P3-7. O gelo pesa 50 lb e tem 10 in 
de largura. A distância entre as alças é 4 in e o raio de curvatura r de cada garra 
da pinça é 6 in. Desenhe o diagrama de corpo livre para as duas garras e deter¬ 
mine as forças que agem sobre elas. Determine o momento fletor no ponto A. 

*3-18 Um caminhão reboque capotou em um trecho de acesso à rodovia New York 

Thruway. Esse trecho tem um raio de curvatura de 50 ft naquele ponto e uma in¬ 
clinação de 3 o , sendo mais baixo no lado externo da curva. O reboque, na forma 
de caixa, tem 45 ft de comprimento, 8 ft de largura e 8,5 ft de altura (13 ft do chão 
até o topo) e está carregado com 44415 lb de rolos de papel em duas fileiras com 
dois rolos de altura sobrepostos como mostra a Figura P3-8. Os rolos têm diâme¬ 
tro de 40 in e comprimento de 38 in e pesam aproximadamente 900 lb cada. Cal¬ 
ços impedem o rolamento para trás dos rolos, mas não o deslizamento lateral. O 
reboque vazio pesa 14000 lb. O motorista afirma que ele estava dirigindo a menos 
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FIGURA P3-6 

Problema 3-16. 
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de 15 mph e que a carga de papel se deslocou dentro do reboque, chocou-se con¬ 
tra a parede lateral e fez com que o caminhão capotasse. A companhia de papel 
que carregou o caminhão afirma que a carga foi armazenada adequadamente e que 
não se moveria a essa velocidade. Testes independentes do coeficiente de atrito 
entre rolos de papel similares e um assoalho de reboque similar fornecem um 
valor de 0,43 ± 0,08. Estima-se que o centro de gravidade do reboque carregado 
se localize a 7,5 ft acima do solo. Determine a velocidade do caminhão que faria 
com que ele começasse a tombar e a velocidade na qual os rolos começariam a 
deslizar lateralmente. O que você acha que causou o acidente? 

3-19 Pressuponha que o CG dos rolos de papel no caminhão do Problema 3-18 está 
2,5 ft acima do assoalho do reboque. Em qual velocidade na mesma curva a pi¬ 
lha de rolos tombará (não deslizará) em relação ao reboque? 

3-20 Pressuponha que a carga de rolos de papel do Problema 3-18 deslize lateralmen¬ 
te quando o caminhão estiver a 20 mph na curva em questão. Estime a força de 
impacto da carga contra a parede do reboque. A relação força-deformação da 
parede do reboque foi medida como sendo aproximadamente de 400 lb/in. 

3-21 A Figura P3-9 mostra uma roda de automóvel com dois tipos comuns de chave 
sendo usadas para apertar as porcas, uma chave com braço simples em (a) e uma 
chave com braço duplo em ( b ). Em cada caso, duas mãos são necessárias para 
fornecer forças respectivamente em A e em B, como mostrado. A distância entre 
os pontos A e B é de 1 ft nos dois casos. As porcas da roda requerem um torque 
de 70 ft-lb. Desenhe os diagramas de corpo livre para ambas as chaves e deter¬ 
mine as magnitudes de todas as forças e momentos internos em cada chave. Há 
alguma diferença entre o modo com que essas chaves desempenham sua tarefa? 
Uma configuração é melhor do que a outra? Se for, por quê? Explique. 


F F 



FIGURA P3-7 

Problema 3-17. 



Problema 3-18. 
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(a) 


FIGURA P3-9 

Problema 3-21 




(b) 



*3-22 Um patim roller-blade é mostrado na Figura P3-10. As rodas de poliuretano têm 
diâmetro de 72 mm. A combinação patim-bota-pé pesa 2 kg. O “coeficiente de 
mola” efetivo do sistema pessoa-patim é de 6000 N/m. Encontre as forças nos 
eixos das rodas para uma pessoa com 100 kg aterrissando de um salto de 0,5 m 
sobre um pé. (a) Pressuponha que as 4 rodas aterrissem simultaneamente. ( b ) 
Pressuponha que uma roda absorva toda a força de aterrissagem. 

*3-23 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-1 la. Encontre as 

reações de apoio, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os 
dados fornecidos na(s) linha(s) da Tabela P3-1. 


FIGURA P3-10 

Problema 3-22. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Os problemas com números 
em negrito são estendidos a problemas si¬ 
milares em capítulos posteriores com a mes¬ 
ma numeração. Por exemplo, o Problema 
4-4 é baseado no Problema 3-4, etc. 
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FIGURA P3-11 

Vigas e carregamentos dos Problemas 3-23 a 3-26 - ver Tabela P3-1 para dados. 
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Tabela P3-1 Dados dos problemas 3-23 a 3-26 

Use somente dados relevantes para o problema em particular. Comprimentos em 
em N, / em m 4 . 

m, forças 

Linha 

i 

a 

b 

W* 

F 

/ 

c 

E 

a 

1,00 

0,40 

0,60 

200 

500 

2.85E-08 

2.00E-02 

aço 

b 

0,70 

0,20 

0,40 

80 

850 

1,70E-08 

1.00E-02 

aço 

c 

0,30 

0,10 

0,20 

500 

450 

4.70E-09 

1.25E-02 

aço 

d 

0,80 

0,50 

0,60 

65 

250 

4.90E-09 

1.10E-02 

aço 

e 

0,85 

0,35 

0,50 

96 

750 

1,80E-08 

9.00E-03 

aço 

f 

0,50 

0,18 

0,40 

450 

950 

1.17E-08 

1.00E-02 

aço 

g 

0,60 

0,28 

0,50 

250 

250 

3,20E-09 

7.50E-03 

aço 

h 

0,20 

0,10 

0,13 

400 

500 

4.00E-09 

5.00E-03 

alumínio 

i 

0,40 

0,15 

0,30 

50 

200 

2.75E-09 

5.00E-03 

alumínio 

i 

0,20 

0,10 

0,15 

150 

80 

6.50E-10 

5.50E-03 

alumínio 

k 

0,40 

0,16 

0,30 

70 

880 

4.30E-08 

1.45E-02 

alumínio 

1 

0,90 

0,25 

0,80 

90 

600 

4.20E-08 

7.50E-03 

alumínio 

m 

0,70 

0,10 

0,60 

80 

500 

2.10E-08 

6.50E-03 

alumínio 

n 

0,85 

0,15 

0,70 

60 

120 

7.90E-09 

1.00E-02 

alumínio 


‘Observe que w é uma força unitária N/m. 


*3-24 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-1 lb. Encontre as 

reações de apoio, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os 
dados fornecidos na(s) linha(s) da Tabela P3-1. 

*3-25 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-11 c. Encontre as 

reações de apoio, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os 
dados fornecidos na(s) linha(s) da Tabela P3-1. 

3-26 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-11 d. Encontre as 

reações de apoio, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os 
dados fornecidos na(s) linha(s) da Tabela P3-1. 

*3-27 Um suporte para o rolo de papel do Problema 3-18 é mostrado na Figura P3-12. 
Determine as reações no engastamento e desenhe os diagramas de força cortante 
e momento fletor para o mandril que se estende até 50% dentro do rolo. 

3-28 A Figura P3-13 mostra uma empilhadeira transpondo uma rampa de 15° de 
inclinação em direção a uma plataforma de carregamento de 4 ft de altura. A 
empilhadeira pesa 5000 lb e tem uma distância entre eixos de 42 in. Determine 
as reações de apoio e desenhe os diagramas de força cortante e momento fletor 
para o pior caso de carregamento em que a empilhadeira sobe a rampa. 

3-29 Utilize o modelo Case 1A para o Estudo de Caso 1A (no CD-ROM) e mova o 
ponto de aplicação da força manual ao longo da alavanca mudando os valores de 
R i2 , recalcule e observe as mudanças nas forças e momentos. 


suporte 



FIGURA P3-12 


Problema 3-27. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 
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FIGURA P3-13 

Problema 3-28. 


3-30 Utilize o modelo Case 2A (no CD-ROM) para o Estudo de Caso 2A e mova o 
ponto de aplicação da força de aperto aplicada pela mão, mudando os valores 
de R ;i , recalcule e observe as mudanças nas forças e momentos. 

3-31 Utilize o modelo Case 3A (no CD-ROM) para o Estudo de Caso 3A e mova o 
ponto de aplicação de P ao longo da direção x, recalcule e observe as mudanças 
nas forças e nos momentos nas conexões. O que acontece quando a força verti¬ 
cal P é centrada na conexão 3? Além disso, mude o ângulo da força aplicada P 
para criar uma componente x e observe os efeitos sobre as forças e momentos 
nos elementos. 

3-32 A Figura P3-14 mostra o braço de um camo-seguidor. Se a carga é P = 200 lb, 
que força de mola é necessária na extremidade direita para manter uma carga 
mínima entre o camo e o seguidor de 25 lb? Encontre a máxima força cortante e 
o máximo momento fletor no braço do seguidor. Desenhe os diagramas de força 
cortante e momento fletor. 

3-33 Escreva um programa de computador ou um modelo em um solucionador de 
equações para calcular todas as funções singularidade listadas nas Equações 
3.17. Implemente-as como funções que possam ser chamadas a partir de qual¬ 
quer outro programa ou modelo. 

3-34 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-15. Encontre as 

reações de apoio, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os 
dados fornecidos na(s) linha(s) da Tabela P3-2. 



FIGURA P3-14 

Braço de camo-seguidor com mola de retorno helicoidal. 
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FIGURA P3-15 

Problemas 3-34 e 3-35. 



rolamentos possuem autoalinhamento, 
portanto, atuam como apoios simples 


*3-35 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-15. Escreva um pro¬ 
grama de computador ou modelo em um solucionador de equações para obter as 
reações de apoio e calcular e desenhar as funções carregamento, força cortante 
e momento fletor. Teste o programa com os dados fornecidos na(s) linha(s) da 
Tabela P3-2. 

3-36 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-16. Encontre as 

reações de apoio, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os 
dados fornecidos na(s) linha(s) da Tabela P3-2. 

3-37 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-16. Escreva um 
programa de computador ou modelo em um solucionador de equações para 
obter as reações e calcular e desenhar as funções carregamento, força cortante 
e momento fletor. Teste o programa com os dados fornecidos na(s) linha(s) da 
Tabela P3-2. 

3-38 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-17. Encontre as rea¬ 
ções, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os dados forne¬ 
cidos na(s) linha(s) da Tabela P3-2. 

3-39 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-17. Escreva um 
programa de computador ou modelo em um solucionador de equações para 
obter as reações e calcular e desenhar as funções carregamento, força cortante 
e momento fletor. Teste o programa com os dados fornecidos na(s) linha(s) da 
Tabela P3-2. 

3-40 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-18. Encontre as rea¬ 
ções, a máxima força cortante e o máximo momento fletor para os dados forne¬ 
cidos na(s) linha(s) da Tabela P3-2. 

3-41 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P3-18. Escreva um 
programa de computador ou modelo em um solucionador de equações para 
obter as reações e calcular e desenhar as funções carregamento, força cortante 
e momento fletor. Teste o programa com os dados fornecidos na(s) linha(s) da 
Tabela P3-2. 


Tabela P3-2 

Dados para os Problemas 3-34 a 3-41 


Linha 

/ (in) 

a (in) 

b (in) 

P(lb) ou p (lb/in) 

a 

20 

16 

18 

1000 

b 

12 

2 

7 

500 

c 

14 

4 

12 

750 

d 

8 

4 

8 

1000 

e 

17 

6 

12 

1500 

f 

24 

16 

22 

750 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 
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rolamentos possuem autoalinhamento, 
portanto atuam como apoios simples 


Problemas 3-36 e 3-37. 


Tabela P3-3 

Problema 3-44 

R n 

13,20 in @ 135° 

R» 

79,22 in @ 196° 

^32 

0,80 in @ 45° 

^34 

32,00 in @ 169° 

R P 

124,44 in @ 185° 

f 

2970 lb 

w 2 

598 lb 

w 4 

2706 lb 

e 3 

98,5° 


3-42 Um barco de 1000 kg alcança a velocidade de 16 kph no instante em que é eli¬ 
minado o afrouxamento da corda de 100 m de comprimento ligada a uma pran¬ 
cha de surfe carregando um passageiro de 100 kg. Se a corda tem k = 5 N/m. 
qual é a força dinâmica exercida na prancha? 

3-43 A Figura P3-19 mostra uma bomba de vareta de sucção de petróleo. Na posição 
mostrada, desenhe diagramas de corpo livre da manivela (2), da biela (3) e da 
viga transportadora (4) similares àqueles utilizados nos Estudos de Caso 1A e 
2A. Considere que a manivela se movimenta de forma lenta e despreze a acele¬ 
ração. Inclua a ação do peso sobre o CG da viga transportadora e da manivela, 
mas não sobre a biela. 

3-44 No Problema 3-43, considerando os dados da Tabela P3-3, determine a força do 
pino sobre a viga transportadora, a biela e a manivela e o torque de reação da 
manivela. 

3-45 A Figura P3-20 mostra o mecanismo do compartimento de carga na cabine de 
um avião. Para a posição mostrada, desenhe um diagrama de corpo livre dos 
corpos 2 e 4 e da porta (3) usando nomes de variáveis similares àqueles utiliza¬ 
dos nos Estudos de Caso 1A e 2A. Existem paradas para evitar movimentos no 
sentido horário do corpo (e do corpo idêntico atrás dele, na outra extremidade da 
porta), o que resulta em forças horizontais aplicadas à porta em diferentes pon¬ 
tos. Assuma que o mecanismo é simétrico, de forma que o conjunto dos corpos 
2 e 4 carrega metade do peso da porta. Despreze o peso dos corpos 2 e 4. 



Problemas 3-38 e 3-39. 
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Problemas 3-40 e 3-41. 


3-46 Considerando o mecanismo do compartimento superior de carga do Problema 
3-45 e os dados da Tabela P3-4, determine a força do pino sobre a porta (3), os 
corpos 2 e 4 e a força de reativas em cada uma das paradas. 

3-47 A suspensão das rodas de um determinado automóvel é composta por dois bra¬ 
ços, a roda (com pneu), uma mola helicoidal e o amortecedor. A rigidez da sus¬ 
pensão é uma função da rigidez da mola helicoidal e da rigidez do pneu. Os bra¬ 
ços A são projetados para dar à roda um deslocamento quase vertical à medida 
que o pneu passa por cima de buracos na rodovia. O conjunto inteiro pode ser 
modelado como um sistema mola-massa-amortecedor, como mostrado na Figu¬ 
ra 3-15(b). Se a massa suspensa (massa de parte do veículo suportada pelo siste¬ 
ma de suspensão) pesa 675 lb, determine a rigidez de suspensão necessária para 
uma frequência natural não amortecida de 1,4 Hz. Qual é a deformação estática 
da suspensão à rigidez calculada? 


Tabela 

P3-4 

Problema 3-46 

^23 

180 mm @ 160,345° 

^43 

180 mm @27,862° 

w 3 

45 N 

e 2 

85,879° 

04 

172,352° 



Problemas 3-43 e 3-44. 
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* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 



Problemas 3-45 e 46. 

*3-48 O sistema de suspensão independente do Problema 3-47 tem um peso não 
suspenso (o peso do eixo, das rodas, dos braços A, etc.) de 106 lb. Calcule a 
frequência natural da massa não suspensa se a rigidez combinada dos pneus e da 
mola helicoidal (rigidez de suspensão) for de 1100 lb/in. 

3-49 O sistema de suspensão independente do Problema 3-47 tem um peso suspenso 
de 675 lb e uma rigidez de suspensão de 135 lb/in. Calcule a frequência natural 
de amortecimento da massa suspensa se o coeficiente de amortecimento for uma 
constante de 12 lb-s/in. 

3-50 A Figura P3-22 mostra um mecanismo de compactação de pó. Na posição mos¬ 
trada, desenhe diagramas de corpo livro para o braço de entrada (2), a biela (3) e 
o calço de compactação (4) usando nomes de variáveis similares as dos Estudos 



pneu 


mola 

amortecedor 

quadro 


braço A 


FIGURA P3-21 

Problemas 3-47 a 49, Suspensão Viper - Cortesia de DaimlerChrysler Corporation 
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Tabela P3-5 

Problema 3-51 

^12 

148,4 mm @ 315° 

^14E 

57,0 mm @ 90° 

^14F 

62,9 mm @270° 

R 32 

42,9 mm @ 74,36° 

^23 

87,6 mm @254,36° 

^34 

15,0 mm @ 90° 

^43 

87,6 mm @ 74,36° 

R m 

152,6 mm @ 225° 

R e 

105,0 mm @ 270° 

F 

100 N 

03 

254,36° 


Problemas 3-50 e 3-51. 


de Caso 1A e 2A. Assuma que o braço de entrada movimenta-se tão lentamente 
que a aceleração pode ser desprezada. Ignore o peso do braço, da biela e do cal¬ 
ço de compactação. Despreze o atrito. Todos os corpos são simétricos com CG 
no centro. 


3-51 Para o mecanismo de compactação do Problema 3-50 e os dados da Tabela P3-5, 
determine as forças de pinos na RAM de compactação, nabiela, e no braço de 
entrada. Os vetores de posição ( R J na tabela indicam pontos de aplicação de 
força em uma conexão em relação ao CG da conexão em que a força atua. Todos 
as conexões são simétricas com CG no centro. 

3-52 A Figura P3-23 mostra uma barra de direção do mecanismo biela-manivela. 

Para a posição mostrada, desenhe diagramas de corpo livre das conexões 2 a 6, 
utilizando nomes de variáveis semelhantes aos utilizados nos Estudos de Caso 
1A e 2A. Assuma que a manivela gira lentamente e que sua aceleração pode ser 
desprezada. Ignore os pesos das conexões e quaisquer forças de atrito ou tor- 
ques. Todas as conexões são simétricas com CG no centro. 

3-53 Com o mecanismo biela-manivela do Problema 3-52 e os dados da Tabela P3-6, 
determine as forças nos pinos da barra, das bielas e das manivelas e do binário 
de reação sobre a manivela. Os vetores de posição (RJ na tabela indicam pontos 
de aplicação de força em uma conexão em relação ao CG da conexão em que a 
força atua. Todos as conexões são simétricas com CG no centro. 


Tabela P3-6 

Problema 3-53 

R 12 63,5 mm @45,38° 

R u 93,6 mm @-55,89° 

R 23 63,5 mm @ 267,80° 

R 32 63,5 mm @225,38° 

R 34 103,5 mm @202,68° 

R i3 63,5 mm @ 87,80° 
R 45 190,5 mm @ 156,65° 

R 54 103,5 mm @45,34° 

R 65 190,5 mm @-23,35° 

F p 85 N 

0 3 87,80° 

e 5 156,65° 
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Problemas 3-52 e 3-53. 













4 


TENSÃO, DEFORMAÇÃO 
E DEFLEXÃO 

Não é conhecer muito, mas o que é útil, que 
torna um homem sábio. 
Thomas Fuller, M.D. 


4.0 INTRODUÇÃO 

Você provavelmente já cursou uma disciplina de análise de tensões (talvez cha¬ 
mada de Resistência dos Materiais ou Mecânica dos Materiais ) e, portanto, deve 
entender os fundamentos desse assunto. Entretanto, este capítulo apresenta uma 
revisão dos princípios básicos, de modo a servir de preparação prévia para o tó¬ 
pico de análise de fadiga dos capítulos posteriores. Tensão e deformação foram 
discutidas no Capítulo 2 com relação às propriedades dos materiais, mas foram 
parcialmente definidas naquela conjuntura. Neste capítulo, apresentaremos uma 
definição mais precisa sobre o que significam os termos tensão, deformação e 
deflexão. 

A Tabela 4-0 mostra as variáveis utilizadas neste capítulo e faz referência 
às equações, tabelas ou seções nas quais elas são usadas. No final do capítulo, 
uma seção de resumo é incluída, a qual agrupa as equações significativas deste 
capítulo para fácil referência e identifica a seção na qual podem ser encontradas. 

4.1 TENSÃO 

A tensão foi definida no Capítulo 2 como força por unidade de área com unida¬ 
des de psi ou MPa. Em um corpo sujeito a algumas forças, a tensão é geralmente 
distribuída segundo uma função continuamente variável dentro de uma porção 
contínua do material. Todo elemento infinitesimal do material pode concebi- 
velmente experimentar diferentes tensões ao mesmo tempo. Portanto, devemos 
olhar as tensões atuando em elementos extremamente pequenos dentro do corpo. 
Esses elementos infinitesimais são tipicamente modelados como cubos, como 
mostra a Figura 4-1. Considera-se que as componentes de tensão atuam sobre as 
faces destes cubos de duas maneiras diferentes. As tensões normais atuam na 
direção perpendicular (isto é, normal) à face do cubo e tendem a puxá-lo (tensão 
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Tabela 4-0 

Parte 1 de 2 

Variáveis utilizadas neste capítulo 




Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

A 

área 

in 2 

m 2 

Seções 4.7 - 4.9, 4.11 

b 

largura da seção transversal da viga 

in 

m 

Seção 4.9 

c 

distância até a fibra externa - viga reta 

in 

m 

Equação 4.11b 

C i 

distância até a fibra interna - viga curva 

in 

m 

Equação 4.12 

c o 

distância até a fibra externa - viga curva 

in 

m 

Equação 4.12 

d 

diâmetro da seção transversal 

in 

m 

Seções 4.10, 4.11 

E 

módulo de elasticidade 

psi 

Pa 

Seções 4.7 - 4.12 

e 

excentricidade de uma coluna 

in 

m 

Seção 4.14 

e 

deslocamento da linha neutra - viga curva 

in 

m 

Seção 4.9, Equação 4.12a 

F 

força ou carga 

lb 

N 

Seção 4.11 

G 

módulo de elasticidade transversal 

psi 

Pa 

Seção 4.11 

h 

altura de seção transversal de viga 

in 

m 

Seção 4.9 

i 

momento de inércia 

in 4 

m 4 

Equação 4.1 la 

K 

parâmetro geométrico - torção 

in 4 

m 4 

Equação 4.26b, Tabela 4-7 

k 

raio de giração 

in 

m 

Seção 4.16 

K, 

fator geom. de conc. de tensão - tensão normal 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 4.15 

K,, 

fator geom. de conc. de tensão - tensão de cisalham. 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 4.15 

1 

comprimento 

in 

m 

Seções 4.7 - 4.12 

M 

momento, função momento 

lb-in 

N-m 

Seção 4.9 

P 

força ou carga 

lb 

N 

Seção 4.7 

P cr 

carga crítica de flambagem 

lb 

N 

Seção 4.16 

4 

função carregamento distribuído 

lb 

N 

Seção 4.10 

Q 

momento estático de área, de primeira ordem 

in 3 

m 3 

Equação 4.13 

Q 

parâmetro geométrico - torção 

in 3 

m 3 

Equação 4.26a, Tabela 4-3 

r 

raio - geral 

in 

m 

Seção 4.9, Equação 4.12 

r i 

raio interno de viga curva 

in 

m 

Equação 4.12 

r Q 

raio externo de viga curva 

in 

m 

Equação 4.12 

s r 

índice de esbeltez - coluna 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 4.16 

Sy 

limite de escoamento 

psi 

Pa 

Seção 4.16 

T 

torque ou momento torçor 

lb-in 

N-m 

Seção 4.12 

V 

função cortante de viga 

lb 

N 

Seções 4.9, 4.10 

X 

variável generalizada de comprimento 

in 

m 

Seção 4.10 

y 

distância até a linha neutra - viga 

in 

m 

Equação 4.1 la 

y 

deflexão - geral 

in 

m 

Seções 4.10, 4.14 

z 

módulo de resistência da seção 

in 3 

m 3 

Equação 4.11 d 

x, y, z 

coordenadas generalizadas 

qualquer 

qualquer 

Seções 4.1,4.2 

£ 

deformação relativa ou simplesmente deformação 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 4.2 

0 

rotação ou inclinação da viga 

rad 

rad 

Seção 4.10 

0 

deformação angular, giro na torção 

rad 

rad 

Seção 4.12 
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Tabela 4-0 

Parte 2 de 2 

Variáveis utilizadas neste capítulo 




Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

O 

tensão normal 

psi 

Pa 

Seção 4.1 

o, 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 4.3 

o 2 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 4.3 

O, 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 4.3 

T 

tensão de cisalhamento 

psi 

Pa 

Seção 4.1 

*13 

máxima tensão de cisalhamento 

psi 

Pa 

Seção 4.3 

*21 

tensão de cisalhamento principal 

psi 

Pa 

Seção 4.3 

*32 

tensão de cisalhamento principal 

psi 

Pa 

Seção 4.3 


normal de tração) ou a empurrá-lo (tensão normal de compressão). As tensões de 
cisalhamento atuam na direção paralela às faces dos cubos, em pares (binários) 
sobre faces opostas, o que tende a distorcer o cubo em um formato romboidal. 
Isso é o mesmo que a segurar duas fatias de pão de um sanduíche com manteiga 
e deslizá-los em direções opostas. A manteiga será então cisalhada. Essas com¬ 
ponentes normal e cisalhante da tensão atuando em um elemento infinitesimal 
correspondem aos termos de um tensor.* 

A tensão é um tensor de segunda ordem' e, portanto, requer nove valores ou 
componentes que o descrevam em três dimensões. O tensor de tensão 3D pode 
ser expresso como a matriz: 


o 


(4.1a) 


onde a notação para cada componente de tensão contém três elementos, uma 
magnitude (o ou x), a superfície onde atua, definida pela direção ao plano cor¬ 
respondente (primeiro subscrito), e uma direção de ação (segundo subscrito). 
Usaremos o para denotar as tensões normais e x para as tensões de cisalhamento. 

Muitos elementos de máquinas estão sujeitos a estados de tensão tridimen¬ 
sionais e, portanto, requerem o tensor de tensão da Equação 4.1a. Entretanto, há 
alguns casos especiais que podem ser tratados como estados de tensão bidimen¬ 
sionais. 

O tensor de tensão em 2D é: 


(4.1 b) 


A Figura 4-1 mostra um cubo 5 infinitesimal de material retirado de dentro de 
uma porção contínua do material de um corpo sujeito a algumas tensões 3D. As 
faces deste cubo infinitesimal são paralelas a um sistema de eixos xyz orientado 
convenientemente. A orientação de cada face é definida pelo vetor normal a sua 
superfície* 11 , como mostra a Figura 4-la. A face x tem a normal a sua superfície 
paralela ao eixo x, etc. Note que há, portanto, duas faces x, duas faces y e duas 
faces z, sendo uma positiva e a outra negativa, definidas de acordo com o sentido 
do versor normal à superfície. 


* Para uma discussão sobre notação de 
tensor, ver C. R. Wylie and L. C. Barrett, 
Advanced Engineering Mathematics, 5th 
ed., McGraw-Hill, New York, 1982. 

+ É mais precisamente um tensor para co¬ 
ordenadas Cartesianas retilíneas. A notação 
mais geral de tensor para sistemas de coor¬ 
denada curvilínea não será usada aqui. 

§ N. de R. T.: O autor está utilizando o ter¬ 
mo "cubo" querendo dizer um paralelepí¬ 
pedo retangular. Isso porque, rigorosamente 
falando, um cubo tem arestas de mesmo 
comprimento, e este não é o caso aqui. 

* Um vetor normal à superfície é definido 
como um vetor que "sai da superfície do 
sólido, na direção normal a essa superfí¬ 
cie". Seu sinal é definido de acordo com o 
sentido desse vetor normal à superfície, no 
sistema de coordenadas local. 

11 N. de R. T.: A Equação 4.1a mostra de 
forma mais correta um tensor para coorde¬ 
nadas cartesianas retilíneas. A notação de 
tensor mais comum para sistemas de coor¬ 
denadas curvilineas não será usada aqui. 
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(a) Versores normais à superfície 


FIGURA 4-1 



y 


( b) Componentes de tensão 
negativas 


O cubo de tensão, seus versores normais à superfície e suas componentes de tensão. 



(c) Componentes de tensão 
positivas 



y 


x 


As nove componentes de tensão atuam sobre as superfícies deste elemento 
infinitesimal como mostra a Figura 4-\b e c. As componentes a xx , a e a, z são as 
tensões normais, assim chamadas porque atuam, respectivamente, nas direções 
normais às superfícies x, y e z do cubo. As componentes T iv e l x7 , por exemplo, são 
tensões de cisalhamento que atuam na face x e cujas direções de ação são parale¬ 
las aos eixos y e z, respectivamente. O sinal de cada uma dessas componentes é 
definido como positivo se os sinais da normal à superfície e da direção da tensão 
forem os mesmos, e negativo se eles forem diferentes. Portanto, as componentes 
mostradas na Figura 4-1 b são todas positivas, pois elas estão atuando em faces 
positivas do cubo e suas direções também são positivas. As componentes mos¬ 
tradas na Figura 4-lc são todas negativas, porque elas estão atuando em faces 
positivas do cubo e suas direções são negativas. Essa convenção de sinais faz com 
que tensões normais de tração sejam positivas e tensões normais de compressão 
sejam negativas. 

Para o caso 2D, apenas uma face do cubo de tensão pode ser desenhada. 
Se as direções x e y são mantidas e a zé eliminada, olhamos na direção normal 
do plano xy do cubo da Figura 4-1 e vemos as tensões mostradas na Figura 4-2, 
atuando nas faces do cubo que não são vistas. O leitor poderia confirmar que as 
componentes de tensão mostradas na Figura 4-2 são todas positivas, de acordo 
com a convenção de sinais estabelecida acima. 

Observe que a definição da notação utilizando dois subscritos dada acima é 
consistente quando aplicada às tensões normais. Por exemplo, a tensão normal 
atua sobre a face x e também está na direção x. Uma vez que os subscritos são 
simplesmente repetidos para tensões normais, é comum eliminar um deles e se 
referir às componentes normais simplesmente por o v , O v e <?_. Ambos os subscri¬ 
tos são necessários para definir as componentes de tensão de cisalhamento e eles 
serão mantidos. Também pode ser mostrado 111 que o tensor de tensão é simétrico, 
o que significa que 



FIGURA 4-2 


Elemento de tensão bidimensional. 


Isso reduz o número de componentes de tensão a serem calculadas. 
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4.2 DEFORMAÇÃO 

Tensão e deformação 8 são linearmente relacionadas pela lei de Hooke na região 
elástica da maioria dos materiais de engenharia, como foi discutido no Capítulo 
2. A deformação também é um tensor de segunda ordem e pode ser expressa para 
o caso 3D como 


^XX C' 


E ,: 


(4.3a) 



(a) Tensões aplicadas 


e para o caso 2D como 


onde £ representa uma deformação normal ou de cisalhamento, sendo as duas 
diferenciadas por seus subscritos. Também simplificaremos por conveniência os 
subscritos repetidos das deformações normais para £ r , e y e e z , enquanto mante¬ 
mos os dois subscritos para identificar deformações de cisalhamento. As relações 
simétricas de tensão de cisalhamento mostradas na Equação 4.2 também se apli¬ 
cam aos componentes de tensão. 


(4.3 b) 


<*3 



(b) Tensões normais 
principais 


4.3 TENSÕES PRINCIPAIS 

Os sistemas de eixos empregados nas Figuras 4-1 e 4-2 são arbitrários e ge¬ 
ralmente escolhidos por conveniência para calcular as tensões aplicadas. Para 
qualquer combinação particular de tensões aplicadas, haverá uma distribuição 
contínua deste campo de tensão em torno de qualquer ponto analisado. As ten¬ 
sões normal e de cisalhamento no ponto irão variar com a direção em qualquer 
sistema de coordenada escolhido. Haverá sempre planos nos quais as componen¬ 
tes de tensão de cisalhamento serão nulas. As tensões normais atuando nesses 
planos são chamadas de tensões principais. Os planos nos quais essas tensões 
principais atuam são chamados de planos principais. As direções da superfície 
normais aos planos principais são chamadas de eixos principais, e as tensões 
normais atuando nessas direções são as tensões normais principais. Haverá 
também outro conjunto de eixos mutuamente ortogonais, ao longo dos quais as 
tensões de cisalhamento serão máximas. As tensões de cisalhamento principais 
atuam em um conjunto de planos que formam ângulos de 45° com os planos das 
tensões normais principais. Os planos principais e as tensões principais para o 
caso 2D da Figura 4-2 são mostrados na Figura 4-3. 

Considerando que, do ponto de vista da engenharia, estamos mais preocupa¬ 
dos em projetar elementos de máquinas de modo que eles não falhem, e conside¬ 
rando também que falhas ocorrem quando a tensão em algum ponto excede certo 
valor de segurança, precisamos encontrar as maiores tensões (tanto normal como 
de cisalhamento) que ocorrem em qualquer lugar no contínuo do material do 
elemento de máquina. Estamos menos interessados nas direções dessas tensões 
do que nas suas magnitudes, contanto que o material possa ser considerado pelo 
menos macroscopicamente isotrópico, apresentando, desse modo, propriedades 
de resistência uniformes em todas as direções. A maioria dos metais e muitos ou¬ 
tros materiais de engenharia estão de acordo com esse critério, embora madeira e 
materiais compósitos sejam exceções notáveis. 



principais 

y 


FIGURA 4-3 

Tensões principais em um elemento 
de tensão bidimensional. 


§ 

N. de R. T.: O termo strain em inglês é de¬ 
formação relativa ou específica ou unitária. 
Porém, frequentemente dizemos ‘‘deforma¬ 
ção" apenas, quando não há possibilidade 
de confusão. 
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A expressão que relaciona as tensões aplicadas às tensões principais é 



(4.4a) 


onde o é a magnitude da tensão principal e n x , n . e n_ são as componentes do ver- 
sor n, que é normal ao plano principal: 


ri n = 1 

n = n x i + n y j + n. k 


(4.4 b) 


Para que a solução da Equação 4.4a exista, o determinante da matriz dos coe¬ 
ficientes deve ser zero. Expandindo esse determinante e igualando a zero, obtemos 

o 3 - C 2 o 2 - Cjo - C 0 = 0 (4.4 b) 

onde 


C 2 

c, 


+ a y + o. 


2 2 2 

X + X + X 

v xy v yz zx 


°xO, - 0 0 - 


0 0 0 + 2t T T — 0 X — 0 T —0 

'-'x^y^z '-"xy '•yz "zx ^ z 


X 


2 


A Equação 4.4c é polinomial cúbica em 0 . Os coeficientes C 0 , Cj e C 2 são 
chamados de invariantes de tensor, porque eles têm os mesmos valores, indepen¬ 
dentemente da escolha inicial dos eixos xyz, em relação aos quais as tensões apli¬ 
cadas foram medidas ou calculadas. As unidades de C 2 são psi (MPa), de C, psi 2 
(MPa") e de C 0 psi 3 (MPa 3 ). As três tensões principais (normais) 0 ,, 0 2 , 0 , são as 
três raízes desse polinómio cúbico. As raízes desse polinómio são sempre reais 1- 
e são geralmente ordenadas de modo que 0[ > 0 2 > 0 3 - Se necessário, as direções 
dos versores das tensões principais podem ser obtidas substituindo cada raiz da 
Equação 4.4c em 4.4a e resolvendo para n x , n y e n,para cada uma das três tensões 
principais. As direções das três tensões principais são mutuamente ortogonais. 

As tensões de cisalhamento principais podem ser obtidas a partir dos valores 
das tensões normais principais usando 



* Ver Numerical Recipes por W. H. Press et 
al., Cambridge Univ. Press, 1986, p. 146, ou 
Standard Mathematical Tables, CRC Press, 
22nd ed., 1974, p. 104, ou qualquer cole¬ 
ção de fórmulas matemáticas padrão. 


Se as tensões normais principais tiverem sido ordenadas como mostrado acima, 
então x max = x 13 . As direções dos planos das tensões de cisalhamento principais 
estão a 45° das direções dos planos das tensões normais principais e também são 
mutuamente ortogonais. 

A solução da Equação 4.4c para suas três raízes pode ser feita trigonometri- 
camente pelo método de Viete* ou usando um algoritmo iterativo de obtenção 
de raízes. O arquivo fornecido STRESS3D resolve a Equação 4.4c e encontra 
as três raízes das tensões principais pelo método de Viete e as ordena conforme 
a convenção acima. O STRESS3D também computa a função tensão (Equação 
4.4c) para uma lista de valores de 0 definidos pelo usuário e então plota essa 
função. Os cruzamentos da função, que correspondem às raízes, podem ser vistos 
na plotagem. A Figura 4-4 mostra a função tensão para um conjunto arbitrário de 
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tensões aplicadas, plotada sobre um domínio de valores de o que inclui todas as 
três raízes. A Tabela 4-1 mostra os resultados dos cálculos. 

Para o caso especial de um estado de tensão bidimensional, as Equações 4.4c 
para tensão principal se reduzem a* 


o a ,o„=- 



+ X 


.2 

V 


a c = 0 (4.6a) 

As duas raízes não nulas calculadas a partir da Equação 4.6 a são temporariamen¬ 
te nomeadas a a e a h . e a terceira raiz a c é sempre zero no caso 2D. Dependendo 
dos valores resultantes, as três raízes são então nomeadas de acordo com a con¬ 
venção: raiz algebricamente maior = 0 la algebricamente menor = 0 3 e outra = 
0 2 . Usando a Equação 4.6a para resolver o exemplo mostrado na Figura 4-4, se¬ 
riam obtidos valores de o, = a a , 0 , = o., c a 2 = a = 0, como nomeado na figura. + 
E claro que a Equação 4.4c para o caso 3D ainda pode ser usada para resolver 
qualquer caso bidimensional. Uma das três tensões principais encontradas seria, 
então, nula. O exemplo da Figura 4-4 é de um caso bidimensional resolvido com 
a Equação 4.4c. Observe a raiz em o = 0. 

Uma vez que as três tensões principais foram determinadas e ordenadas como 
descrito acima, a tensão de cisalhamento máxima é obtida a partir da Equação 4.5: 



4.4 ESTADO PLANO DE TENSÃO E DEFORMAÇÃO 

O estado genérico de tensão e deformação é tridimensional, mas existem algumas 
configurações geométricas particulares que podem ser tratadas de maneira diferente. 

Estado plano de tensões 

O estado de tensões bidimensional, ou biaxial, é também chamado de estado pla¬ 
no de tensões. O estado plano de tensões requer que uma das tensões principais 
seja igual a zero. Essa condição é bastante comum em algumas aplicações. Por 


Tabela 4-1 Solução da função de tensão cúbica para o estado plano de tensões 


Retirado do arquivo STRESS3D 

Entrada 

Variável 

Saída 

Unidade 

Comentários 

1000 

G xx 


psi 

Tensão normal aplicada na direção x 

-750 

°yy 


psi 

Tensão normal aplicada na direção y 

0 

o zz 


psi 

Tensão normal aplicada na direção z 

500 

^xy 


psi 

Tensão de cisalhamento aplicada na direção xy 

0 

T y* 


psi 

Tensão de cisalhamento aplicada na direção yz 

0 

U, 


psi 

Tensão de cisalhamento aplicada na direção zx 


c 2 

250 

psi 

Coeficiente do termo o 2 


C, 

1,0£6 

psi 

Coeficiente do termo 


Co 

0 

psi 

Coeficiente do termo o 0 


o. 

1133 

psi 

Tensão principal 1 (raiz #1) 



0 

psi 

Tensão principal 2 (raiz #2) 



-883 

psi 

Tensão principal 3 (raiz #3) 


145 


y 



função de tensão 

FIGURA 4-4 

As três raízes da função de tensão 
para o estado plano de tensões. 


* As Equações 4.6 também podem ser usa¬ 
das quando uma tensão principal é não nula 
mas tem a mesma direção de um dos eixos 
do sistema de coordenadas xyz escolhido 
para o cálculo. O cubo de tensão da Figura 
4-2 é então rotacionado em relação a um 
eixo principal para se determinar os ângulos 
dos outros dois planos principais. 

+ Se a convenção de notação 3D for es¬ 
tritamente observada no caso 2D, então 
algumas vezes as duas tensões principais 
não nulas aparecerão como sendo c, e c 3 , 
caso elas tenham sinais opostos (como no 
Exemplo 4-1). Outras vezes, elas serão a, e 
a 2 , se ambas forem positivas e a menor (a 3 ) 
for nula (como no Exemplo 4-2). Uma ter¬ 
ceira possibilidade é aquela em que as duas 
tensões principais não nulas são negativas 
(compressão) e a tensão algebricamente 
maior (a,) é então zero. A Equação 4.6a 
chama arbitrariamente as duas tensões prin¬ 
cipais 2D não nulas de a a e o b , com a outra 
remanescente (a c ) reservada para ser a ten¬ 
são nula do trio. A aplicação da convenção 
padrão pode resultar em se chamar o a e o b 
como uma das possíveis combinações o, e 
a 2 , o, e c 3 ou a 2 e o 3 , dependendo dos seus 
valores relativos. Ver Exemplos 4-1 e 4-2. 
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* Criados pelo engenheiro alemão Otto 
Mohr (1835-1918). Seus círculos também 
são utilizados para a transformação de 
coordenadas das deformações, momentos 
de inércia e produtos de inércia de figuras 
planas. 


exemplo, uma chapa ou casca fina podem apresentar um estado de tensão plano 
em regiões distantes de suas extremidades (contornos) ou pontos de fixação. Esses 
casos podem ser tratados pela abordagem mais simples das Equações 4.6. 

Estado plano de deformações 

Existem deformações principais associadas com as tensões principais. Se uma 
dessas deformações (por exemplo, e 3 ) for zero e as deformações restantes não 
variarem ao longo do eixo principal, n 3 , então tem-se um estado plano de de¬ 
formações. Essa condição ocorre para geometrias em particular. Por exemplo, se 
uma barra prismática sólida e longa encontra-se carregada somente em sua direção 
transversal, as regiões internas à barra, distantes de qualquer uma das extremidades 
desta, estarão, essencialmente, submetidas a um valor de deformação igual a zero, 
na direção ao longo do eixo da barra (direção longitudinal); isto é, encontra-se em 
um estado plano de deformações. (Entretanto, a tensão não se anula na direção de 
deformação igual a zero.) Uma represa bastante extensa também pode ser carac¬ 
terizada por um estado plano de deformações nas regiões bem distantes de suas 
extremidades ou base, as quais se encontram ligadas a estruturas vizinhas. 

4.5 CÍRCULOS DE MOHR 

Os círculos de Mohr* têm fornecido, por muito tempo, um meio de se determi¬ 
nar uma solução gráfica para a Equação 4.6 e, também, de encontrar as tensões 
principais para os casos de estado plano de tensões. Muitos livros-texto de projeto 
de máquinas apresentam o método dos círculos de Mohr como uma técnica reco¬ 
mendada de solução para a determinação das tensões principais. Antes do advento 
das calculadoras programáveis e dos computadores, o método gráfico de Mohr era 
uma maneira prática e razoável para se resolver a Equação 4.6. Hoje em dia, no 
entanto, é mais prático determinar as tensões principais numericamente. Todavia, 
vamos apresentar o método gráfico por diversas razões. Primeiramente, ele serve 
como uma verificação rápida da solução numérica e é também o único método 
viável na ausência de energia elétrica para o computador ou se as baterias da cal¬ 
culadora perderem a carga. Além disso, o método gráfico é capaz de proporcionar 
uma apresentação visual do estado de tensões em um determinado ponto. 

Os círculos de Mohr também são empregados nos casos de tensão tridimen¬ 
sional, mas o método de construção gráfica não se encontra disponível para criá- 
-los diretamente a partir dos dados de tensão aplicada, a não ser no caso especial 
em que uma das tensões principais coincide com um dos eixos do sistema de 
coordenadas xyz escolhido, isto é, onde um dos planos é um plano de tensão 
principal. Entretanto, uma vez que as tensões principais são calculadas a partir da 
Equação 4.4c, utilizando uma técnica adequada para a obtenção de suas raízes, 
os círculos de Mohr 3D podem ser desenhados utilizando-se as tensões principais 
previamente calculadas. Um programa de computador chamado MOHR é forne¬ 
cido no CD-ROM, em anexo, para este propósito. No caso especial das tensões 
3D, no qual uma das tensões principais encontra-se ao longo de um dos eixos 
coordenados, os três círculos de Mohr podem ser construídos graficamente. 

O plano de Mohr, no qual os círculos de Mohr são desenhados, é arranjado 
com os seus eixos mutuamente perpendiculares, apesar de o ângulo entre eles 
representar 180° no espaço real. Assim, todos os ângulos desenhados no plano 
de Mohr têm o seu valor dobrado em relação aos ângulos correspondentes no 
espaço real. A abscissa é o eixo de todas as tensões normais. As tensões normais 
aplicadas G v , G v e G_ são plotadas ao longo desse eixo, e as tensões principais o |5 
O, e o 3 também têm seus valores determinados nesse eixo. O eixo das ordenadas 
corresponde ao eixo de todas as tensões de cisalhamento. O mesmo é utilizado 
para a representação das tensões de cisalhamento aplicadas x„, x e X A . T , além da 
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determinação da tensão de cisalhamento máxima.* Mohr utilizou uma conven¬ 
ção de sinal para as tensões de cisalhamento que considera positivo os binários 
cisalhantes que giram no sentido horário, o que não é consistente com a regra, 
agora padronizada, da mão direita. Entretanto, a convenção com a mão esquerda 
é ainda utilizada para os seus círculos. A melhor maneira de demonstrar o uso 
dos círculos de Mohr é por meio de exemplos. 


EXEMPLO 4-1 


Determinação das tensões principais usando os círculos de 
Mohr 


Problema Um elemento em estado plano de tensão, como o da Figura 
4-2, tem a x = 40000 psi, o v = -20000 psi e i xy = 30000 psi no 
sentido anti-horário. Utilize os círculos de Mohr para deter¬ 
minar as tensões principais. Confira os resultados obtidos 
com um método numérico. 


Solução Ver Figuras 4-2 e 4-5. 


1 Construa os eixos do plano de Mohr, conforme a Figura 4-5 b, e denomine- 
-os de o e T. 

2 Coloque a tensão aplicada dada a x (segmento OA) em uma escala conve¬ 
niente ao longo do eixo da tensão normal (horizontal). Observe que o v é 
uma tensão de tração (positiva) neste exemplo. 

3 Coloque a tensão aplicada dada G v (segmento OB) em uma escala conve¬ 
niente ao longo do eixo da tensão normal (horizontal). Observe que o é 
uma tensão de compressão (negativa) neste exemplo. 

4 A Figura 4-2 mostra que o par de tensões de cisalhamento x cria um biná¬ 
rio que gira no sentido anti-horário no elemento de tensão. Esse binário é 
equilibrado pelo binário que gira no sentido horário definido pelas tensões 
de cisalhamento x . Lembre que ambas as tensões de cisalhamento, x e T yx , 
são iguais em magnitude, de acordo com a Equação 4.2, e são positivas, se¬ 
gundo a convenção de sinal para as tensões. Mas, em vez de usar essa con¬ 
venção de sinal, elas são representadas no círculo de Mohr de acordo com o 
sentido da rotação que impõem ao elemento, utilizando-se da convenção de 
sinal (regra da mão esquerda) de Mohr ( horário + e anti-horário -). 

5 Desenhe uma linha vertical para baixo ( anti-horário -) partindo de a x (seg¬ 
mento AC) para representar a magnitude, em escala, de T n . Desenhe uma 
linha vertical para cima ( horário +) partindo de G v (segmento BD) para re¬ 
presentar a magnitude, em escala, de x . 

6 O diâmetro de um dos círculos de Mohr corresponde à distância do ponto C 
até o ponto D. O segmento AB intercepta o segmento CD no ponto médio. 
Desenhe o círculo usando essa intersecção como centro. 

7 Duas das três tensões normais principais são, então, determinadas pelas duas 
intersecções que o círculo de Mohr desenhado faz com o eixo das tensões 
normais nos pontos P l e P 3 : o ( = 52426 psi em P l ca 3 = -32426 psi em P 3 . 

8 Já que não há nenhuma tensão aplicada na direção z neste exemplo, tem-se 
um estado plano de tensões (caso 2D). A tensão principal o 2 tem valor nulo 
e localiza-se no ponto O, que também é chamado de P 2 . 

9 Existem, ainda, dois outros círculos de Mohr para serem desenhados. Os 
três círculos de Mohr são definidos através dos diâmetros (G r G 3 ), (o,-G 2 ) 
e (o,-G 3 ), os quais correspondem aos segmentos de reta P t P 3 , PJ\ e P 2 P 3 
respectivamente. Os três círculos de Mohr são mostrados na Figura 4-5c. 


* O fato de Mohr ter utilizado os mesmos 
eixos para a plotagem de mais de uma va¬ 
riável é uma das fontes de dúvidas dos es¬ 
tudantes quando se deparam pela primeira 
vez com o método. Basta lembrar que todos 
os o's são plotados no eixo horizontal, quer 
sejam tensões normais aplicadas (o x , a y e 
a 2 ), quer sejam tensões principais (a,, a 2 
e a 3 ); já todos os x's são plotados no eixo 
vertical, quer sejam tensões de cisalhamen¬ 
to aplicadas (i etc.), quer sejam tensões 
máximas de cisalhamento (x 12 , etc.). Os 
eixos de Mohr não são eixos cartesianos 
convencionais. 
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x * 



FIGURA 4-5 

O cubo elementar sob tensão e os círculos de Mohr para o Exemplo 4-1. 


10 Estenda linhas horizontais tangentes a partir dos pontos extremos superior 
e inferior de cada um dos círculos de Mohr até que interceptem o eixo das 
tensões de cisalhamento (eixo vertical). Isso determina os valores das tensões 
de cisalhamento principais associadas a cada par de tensão normal principal: 
Tjj = 42426, t 12 = 26213 e x 23 = 16213 psi. Observe que apesar de existirem 
apenas duas tensões principais diferentes de zero, o número de tensões de 
cisalhamento principais não nulas é igual a três. Entretanto, somente a maior 
delas, X max = t 13 = 42426 psi, é de interesse para os propósitos de projeto. 

11 Pode-se, também, determinar os ângulos (com relação aos eixos originais 
xyz) das tensões principais normais e de cisalhamento a partir do círculo de 
Mohr. Esses ângulos são apenas de interesse acadêmico se o material é con¬ 
siderado homogêneo e isotrópico. Se ele não for isotrópico, as propriedades 
do material dependem da direção e portanto passa a ser importante conhecer 
as direções das tensões principais. O ângulo 2cj) = -45° na Figura 4-5« repre¬ 
senta a orientação do plano de tensão principal máxima com relação ao eixo 
x do sistema de coordenadas, definido no início deste exemplo. Observe que 
o segmento DC no plano de Mohr é o eixo x no espaço real e que os ângulos 
são medidos de acordo com a convenção da regra da mão esquerda de Mohr 
(,horário +). Já que os ângulos no plano de Mohr são o dobro do valor no es¬ 
paço real, o ângulo da tensão principal a l5 com relação ao eixo x do espaço 
real, é (f> = -22,5°. A tensão o 3 estará defasada 90° em relação ao,ea tensão 
de cisalhamento máxima x 13 estará 45° defasada de o, no espaço real. 


Um programa de computador chamado MOHR foi escrito e está incluído no 
CD-ROM que acompanha este livro. O programa MOHR permite a entrada de 
qualquer conjunto de tensões aplicadas e calcula as tensões principais normais e 
de cisalhamento utilizando-se das Equações 4.4 e 4.5. O programa, então, dese¬ 
nha os círculos de Mohr e também exibe a função de tensão nas vizinhanças de 
suas três raízes, ou seja, as três tensões principais. Arquivos de dados que podem 
ser lidos por este programa também são fornecidos no disco. Abrindo-se o ar¬ 
quivo EX04-01 no MOHR é possível ver a solução analítica para o exemplo aci¬ 
ma. Arquivos adicionais com o nome de EX04-01 podem ser usados com vários 
programas comerciais (identificados pelo sufixo) e também calculam as tensões 
principais e desenham o gráfico da função de tensão cúbica do Exemplo 4-1. Veja 
o CD que acompanha este livro. 
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A seguir, vamos alterar levemente o exemplo anterior para mostrar a necessi¬ 
dade de se desenhar os três círculos de Mohr, mesmo para os casos em que se te¬ 
nha um estado plano de tensões. A mudança mais significativa faz com que as ten¬ 
sões aplicadas o v e 0 y sejam ambas positivas, em vez de terem sinais contrários. 


EXEMPLO 4-2 


Determinação das tensões principais em estado plano 
usando os círculos de Mohr 

Problema Um elemento em estado plano de tensão, como o da Figura 4-2, 
tem G x = 40000 psi, G v = 20000 psi e x xy = 10000 psi anti-horário. 
Utilize os círculos de Mohr para determinar as tensões princi¬ 
pais. Confira os resultados obtidos com um método numérico. 

Solução Ver Figuras 4-2 e 4-6. 

1 Construa os eixos do plano de Mohr, conforme a Figura 4-6, e chame-os de 
0 e x. 

2 Marque a tensão aplicada dada G x (segmento OA) em uma escala convenien¬ 
te ao longo do eixo da tensão normal (horizontal). Observe que G x é uma 
tensão de tração (positiva) neste exemplo. 

3 Marque a tensão aplicada dada G v (segmento OB ) em uma escala conve¬ 
niente ao longo do eixo da tensão normal (horizontal). Observe que 0 y 
também é uma tensão de tração (positiva) neste exemplo e que, portanto, 
encontra-se na mesma direção de 0 v , ou seja, ao longo do eixo o. 

4 A Figura 4-2 mostra que o par de tensões de cisalhamento X ft cria um bi¬ 
nário que gira no sentido anti-horário no elemento de tensão. Esse binário 
é equilibrado pelo binário horário devido às tensões de cisalhamento x yx . 
Lembre que ambas as tensões de cisalhamento, x e x , são iguais em mag¬ 
nitude, de acordo com a Equação 4.2, e são positivas, segundo a convenção 
de sinal para as tensões. Mas, em vez de usar essa convenção de sinal, elas 
são indicadas no círculo de Mohr de acordo com a rotação que impõem ao 
elemento, utilizando-se da convenção de sinal (regra da mão esquerda) de 
Mohr ( horário + e anti-horário —). 

5 Desenhe uma reta vertical para baixo ( anti-horário —) partindo de 0 . (seg¬ 
mento AC) para representar a magnitude, em escala, de x . Desenhe uma 
reta vertical para cima ( horário +) partindo de G y (segmento BD) para repre¬ 
sentar a magnitude, em escala, de x . 

6 O diâmetro de um dos círculos de Mohr corresponde à distância do ponto C 
até o ponto D. O segmento AB intercepta o segmento CD no ponto médio. 
Desenhe o círculo usando essa intersecção como centro. 

7 Duas das três tensões normais principais são, então, determinadas pelas 
duas intersecções que o círculo de Mohr, desenhado, faz com o eixo das 
tensões normais nos pontos P, e P 2 : 0 3 = 44142 psi e 0 , = 15858 psi. Ob¬ 
serve que, encerrando-se a solução neste ponto, a tensão máxima de cisa¬ 
lhamento parece ser aquela definida pela intersecção da reta horizontal, 
tangente ao círculo em seu ponto superior, com o eixo de x, como mostra a 
Figura 4-6£> (x 12 = 14142 psi). 

8 Já que não há nenhuma tensão aplicada na direção z neste exemplo, tem-se 
um estado plano de tensões (caso 2D). A tensão principal 0 3 tem valor nulo 
(igual a zero) e localiza-se no ponto O, que também é chamado de P 3 . 

9 Existem, ainda, dois outros círculos de Mohr para serem desenhados. Os 
três círculos de Mohr são definidos através dos diâmetros ( 0 r 0 3 ), ( 0 ,- 0 ,) 
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FIGURA 4-6 


O cubo elementar sob tensão e os círculos de Mohr para o Exemplo 4-2. 


e (o,-o 3 ), os quais correspondem aos segmentos de reta P t P 3 , P t P, e P 2 P 3 , 
respectivamente, como mostra a Figura 4-6. 

10 Estendendo-se retas horizontais tangentes a partir dos pontos extremos su¬ 
perior e inferior de cada um dos círculos de Mohr que interceptam o eixo 
das tensões de cisalhamento (eixo vertical), determinam-se os valores das 
tensões de cisalhamento principais associadas com cada par de tensão nor¬ 
mal principal: isto é, x 13 = 22071, x 12 = 14142 e x 23 = 7929 psi. A maior de¬ 
las é T max = 22071 psi, e não o valor de 14142 citado na etapa 7 da solução. 

11 Observe que é sempre o círculo que passa pelas tensões principais máxima 
e mínima que determina a máxima tensão de cisalhamento. No exemplo 
anterior, a tensão principal nula não era a menor das três, porque uma das 
tensões principais era negativa. No presente exemplo, a tensão principal de 
valor zero é a menor entre todas as três. Além disso, não desenhando por 
completo os três círculos de Mohr, poderíamos ter chegado a um sério erro 
no valor de i max . 

12 Os arquivos EX04-02 podem ser abertos nos programas MOFIR e outros. 
Veja o CD-ROM. 


Os dois exemplos anteriores apontam alguns usos e limitações da utilização 
dos círculos de Mohr para os cálculos do estado plano de tensões. Do ponto 
de vista prático, assim que os recursos computacionais (ainda que na forma de 
calculadoras de bolso programáveis) se tornaram disponíveis para o engenheiro 
moderno, a solução analítica (Equação 4.4c) é o método preferido para a deter¬ 
minação das tensões principais. Trata-se de um método universal (serve para o 
estado plano de tensões, para o estado plano de deformações ou para qualquer 
estado genérico de tensão) e que gera todas as três tensões principais. 


EXEMPLO 4-3 


Determinação das tensões 3D usando métodos analíticos 


Problema Um elemento sob tensão tridimensional, como o da Figura 4-1, 
tem o = 40000, a v = -20000, o, = -10000, r = 5000, x V7 = -1500 

x y z xy yz 
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et H = 2500 psi. Determine as tensões principais utilizando um 
método numérico e desenhe os círculos de Mohr resultantes. 

Solução Ver Figuras 4-2 e 4-7. 

1 Calcule os invariantes do tensor de tensões C 0 , C 1 e C 2 a partir da Equação 
4.4c. 

C 2 = + c v + G- = 40000 - 20 000 - 10 000 = 10 000 ( a ) 


C > = < + < + 'I ~ - O y G z - G_O r 


(5000)" + (-1500)“ + (2500) - (40000)(-20000) 

-(-20000)(-10000) - (-10000)(40000) = 10,335£8 


(b) 



FIGURA 4-7 

Círculos de Mohr para o Exemplo 
4-3. 


c o = a x o y c z + 2T x} j yz x a - a x x 2 yz - a y xl - o F x 2 xy 

= 40000(-20000)(-10000) + 2(5000)(-1500)(2500) 
-40000(-1500) 2 -(-20000)(2500) 2 

-(-10000)(5000) 2 = 8,248£12 


(c) 


2 Substitua os invariantes na Equação 4.4c e calcule as três raízes usando Vie- 
te ou um método numérico. 


o 3 - C 2 o 2 - C t o - C 0 = 0 

o 3 - 10000 a 2 - 10.335E8 o - 8,248£12 = 0 


(d) 


Oj = 40525; a 2 = -9838; 


o 3 = -20687 


3 As tensões de cisalhamento principais agora podem ser encontradas da 
Equação 4.5. 


|°1 ^ 3 | 

40525 - (-20687) 

2 

2 

|o 2 — o, | 

-9838 - 40525 

2 

2 

|°3 *“*2 | 

-20687 - (-9838) 

2 

2 


30606 

25182 

= 5425 


(e) 


4 Os arquivos EX04-03 podem ser abertos nos programas MOHR e outros. 
Veja o CD-ROM. 


4.6 TENSÕES APLICADAS VERSUS TENSÕES PRINCIPAIS 

Queremos agora resumir as diferenças entre as tensões aplicadas em um ele¬ 
mento e as tensões principais que podem ocorrer em outros planos como resulta¬ 
do das tensões aplicadas. As tensões aplicadas são as nove componentes do ten¬ 
sor das tensões (Equação 4.4 a), que resultam do carregamento aplicado em um 
objeto com uma geometria particular, definidas em um sistema de coordenadas 
escolhido por conveniência. As tensões principais são as três tensões normais 
principais e as três tensões de cisalhamento principais definidas na Seção 4.3. 
Obviamente, muitos termos das tensões aplicadas podem ser nulos em um caso 
dado. Por exemplo, em um corpo de prova de um ensaio de tração, a única tensão 
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x 



FIGURA 4-8 

Círculos de Mohr para o estado 
uniaxial de tensão de tração (dois 
círculos são coincidentes e o terceiro 
é um ponto, pois c 2 = o 3 = 0). 


P 

n 



FIGURA 4-9 

Uma barra sob tração pura. 


não nula aplicada é o termo o v da Equação 4.4a. que é unidirecional e normal. 
Não existem tensões de cisalhamento aplicadas nas superfícies normais ao eixo 
da força no carregamento de tração pura. No entanto, as tensões principais são 
tanto normais como de cisalhamento. 

A Figura 4-8 mostra o círculo de Mohr para um corpo de prova em um en¬ 
saio de tração. Neste caso, a tensão aplicada é tração pura e a máxima tensão 
normal principal é igual a sua magnitude e sentido. Mas uma tensão de cisalha¬ 
mento principal igual à metade da magnitude da tensão de tração aplicada atua 
em um plano a 45° do plano da tensão normal principal. Assim, a tensão de cisa¬ 
lhamento principal será tipicamente não nula mesmo na ausência de tensões de 
cisalhamento aplicadas. Esse fato é importante para entender por que os corpos 
falham, e isso será discutido em mais detalhes no Capítulo 5. Os exemplos na 
seção anterior também reforçam este ponto. A tarefa mais difícil para o projetista 
de máquinas neste contexto é determinar corretamente os locais, tipos e magnitu¬ 
des de todas as tensões aplicadas à peça. O cálculo das tensões principais é então 
pro forma usando as Equações 4.4 a 4.6. 


4.7 TENSÃO NORMAL 


A solicitação normal de tração (Figura 4-9) é um dos tipos mais simples de carre¬ 
gamento que podem ser aplicados em um elemento. Pressupõe-se que o carrega¬ 
mento é aplicado no centroide da área do elemento e que as duas forças opostas 
são colineares ao longo do eixo x. A uma certa distância das extremidades onde 
as forças são aplicadas, a distribuição de tensão na seção transversal do elemento 
é essencialmente uniforme, como mostrado na Figura 4-10. Esta é uma razão 
para utilizar este método de carregameto para testar as propriedades dos mate¬ 
riais, como descrito no Capítulo 2. A tensão normal aplicada na tração pura pode 
ser calculada por 


o 


X 


p 

A 


(4.7) 


onde Pé a força aplicada e A é a área da seção transversal no ponto de interes¬ 
se. A tensão normal principal e a máxima tensão de cisalhamento podem ser 
encontradas da Equação 4-6. O círculo de Mohr para este caso foi mostrado na 
Figura 4-8. A carga admissível para uma barra solicitada à tração pode ser de¬ 
terminada comparando-se as tensões principais com a resistência apropriada do 
material. Por exemplo, se o material é dúctil, então a resistência ao escoamento, 
S , deve ser comparada à tensão normal principal e o coeficiente de segurança 
é calculado como N = S y /ü v Critérios de falha serão tratados em detalhes no 
Capítulo 5. 

A mudança no comprimento, As, de uma barra de seção transversal uniforme 
solicitada à tração pura é dado por 



(4.8) 


onde P é a força aplicada, A é a área da seção transversal, l é o comprimento car¬ 
regado e£éo módulo de elasticidade do material. 

A solicitação de tração é muito comum, ocorrendo em cabos, suportes, pinos 
e muitos outros elementos solicitados axialmente. O projetista precisa verificar 
cuidadosamente a presença de outras solicitações na peça que, se presentes em 
combinação com a solicitação de tração, criará um estado de tensão diferente do 
estado de tração pura descrita aqui. 
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4.8 CISALHAMENTO PURO, TENSÃO DE 
ESMAGAMENTO E RASGAMENTO 

Esses tipos de solicitações ocorrem principalmente em junções por pinos, para¬ 
fusos ou rebites. Os possíveis modos de falha são cisalhamento puro do elemento 
de conexão (pino, parafuso ou rebite), falha por esmagamento do elemento de 
conexão ou do material circundante, ou rasgamento do material em torno do ele¬ 
mento de conexão. Veja os Estudos de Casos no final deste capítulo para exem¬ 
plos de como calcular esses tipos de tensões. 


P 

n 


0 


Cisalhamento puro 

O cisalhamento puro ocorre em situações em que não há flexão presente. Uma 
tesoura é projetada para produzir cisalhamento puro no material a ser cortado. 
Uma tesoura de baixa qualidade ou gasta não cortará bem (mesmo se afiada) se 
permitir a existência de folga entre as duas lâminas em uma direção perpendi¬ 
cular ao movimento delas. A Figura 4-11 mostra uma condição de cisalhamento 
puro e uma condição em que também ocorre flexão. Se a folga entre as duas lâ¬ 
minas ou superfícies de corte puder ser mantida próxima de zero, então o estado 
de cisalhamento puro pode ser assumido e a tensão média resultante na face de 
cisalhamento pode ser estimada por 



onde Pé a carga aplicada e A cis é a área de cisalhamento sendo cortada, isto é, a 
área da seção de corte sendo cisalhada. A suposição aqui é que a tensão de cisa¬ 
lhamento é uniformemente distribuída na seção transversal. Isso não é exatamen¬ 
te correto, pois maiores tensões locais ocorrem próximo à lâmina. 

Na Figura 4-1 Ia, a lâmina de corte está apertada contra os mordentes que 
seguram a peça de trabalho. Logo, as duas forças P estão no mesmo plano e não 
criam um momento. Isso proporciona uma condição de cisalhamento puro sem 
flexão. A Figura 4-11 b mostra a mesma peça de trabalho com uma pequena fol¬ 
ga (x) entre a lâmina de corte e os mordentes. Isso cria um braço de momento, 
tomando o par de forças P em um binário e assim flexionando a peça, em vez de 
apenas cisalhá-la diretamente. Obviamente, ainda haverá tensões de cisalhamen¬ 
to significativas desenvolvidas além das tensões de flexão neste caso. Observe 
que é difícil criar situações em que cisalhamento puro seja o único carregamento. 
Mesmo pequenas folgas, necessárias para o funcionamento, podem sobrepor ten¬ 
sões de flexão sobre as tensões de cisalhamento aplicadas. Discutiremos tensões 
devido à flexão na próxima seção. 

A situação representada nas Figuras 4- 11a e 4- 12a é também chamada de 
cisalhamento simples, pois uma única área da seção transversal da peça precisa 
ser cisalhada para rompê-la. A Figura 4-12 b mostra um pino de articulação sob 
cisalhamento duplo. Duas áreas devem ser cisalhadas antes da separação. Isso é 
chamado de pino de forquilha, onde a barra em forma de “Y” é a forquilha. A 
área a ser usada na Equação 4-9 agora é 2A. O cisalhamento duplo é preferido 
ao cisalhamento simples para projetos de pinos de articulação. Articulações em 
cisalhamento simples devem ser usadas somente onde for impossível apoiar am¬ 
bas as extremidades do pino, como em alguns acoplamentos de manivelas, que 
devem passar por acoplamentos adjacentes de um lado. Junções aparafusadas ou 
rebitadas estão sob cisalhamento simples quando apenas duas peças chatas são 
conectadas uma à outra. 



Distribuição de tensões em uma 
barra sob tração pura. 

P 



(a) Cisalhamento puro 


P 



(b) Cisalhamento com flexão 

FIGURA 4-11 

Carregamento cisalhante. 































154 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


P 


P 

(a) Pino de articulação em 
cisalhamento simples 



Tensão de esmagamento 

Um pino de articulação em um furo, como representado na Figura 4-12, pode 
falhar de outros modos além de cisalhamento puro. As superfícies cilíndricas 
laterais do pino e do furo em contato estão sujeitas a tensões de esmagamento. 
Essas tensões tendem a esmagar o furo ou pino em vez de cortá-lo. A tensão de 
esmagamento é normal e de compressão, e pode ser calculada pela Equação 4-7. 
Se o pino fica justo no furo, sem qualquer folga, a área usada para esse cálculo 
é geralmente obtida como a área de contato projetada do pino ou furo e não a 
área lateral do cilindro. Isto é, 

A esm =ld (4.10a) 

onde / é o comprimento de contato em compressão e d é o diâmetro do pino ou 
furo. Se houver folga entre o pino e o furo, então o contato é reduzido. Grandin 171 
mostrou que, para este caso, a área de esmagamento pode ser aproximada por 

A esm =^ld (4.10*) 

A Figura 4-13a mostra as áreas comprimidas para uma junção de pino e 
forquilha da Figura 4-12*. Cada uma das duas barras conectoras devem ser ana¬ 
lisadas separadamente para falha de esmagamento, pois cada uma pode falhar 
independentemente da outra. O comprimento 1 (isto é, a espessura das barras), 
assim como o diâmetro do pino, pode ser ajustado para criar áreas de contato 
suficientes para evitar a falha. 

Falha por rasgamento 

Um outro modo possível de falha para junções por pinos é a ruptura por rasga¬ 
mento do material em torno do furo. Isso ocorre se o furo estiver localizado mui¬ 
to perto da aresta. E uma falha por cisalhamento duplo, pois requer que haja des¬ 
lizamento em ambos os lados do furo para que uma parte do material se separe 
do restante. A Equação 4-9 é aplicável neste caso, contanto que a área correta de 
cisalhamento seja utilizada. A Figura 4-13* mostra áreas de ruptura para a junção 
por pino tipo forquilha da Figura 4-12*. Parece que a área poderia ser calculada 
como produto da espessura da barra ou chapa e a distância entre o centro do furo 
e a aresta externa da chapa, multiplicada por dois para considerar ambos os lado 
do furo. No entanto, essa suposição implica que cunhas muito finas do material 
interior ao diâmetro do furo aumentam significativamente a resistência ao cisa¬ 
lhamento. Uma suposição mais comum e conservadora para a área de rasgamento 
é usar o dobro do produto da espessura da chapa pela dimensão entre a borda 
do furo até a aresta externa da chapa. É simples prover material suficiente, em 
torno dos furos, para prevenir falhas por rasgamento. Um mínimo de material en¬ 
tre a borda do furo e a aresta externa da peça é um diâmetro do pino e serve como 
ponto de partida razoável para seus cálculos de projeto. 

4.9 VIGAS E TENSÕES NA FLEXÃO 


(*) Pino de articulação 
em cisalhamento duplo 

FIGURA 4-12 

Cisalhamento simples e duplo. 


Vigas são elementos muito comuns em estruturas e máquinas de todos os tipos. 
Qualquer peça apoiada sujeita a esforços transversais a seu comprimento atuará 
como uma viga. Estruturas de vigamento de pisos, caibros de telhados, eixos de 
máquinas, molas e chassis são alguns exemplos de elementos frequentemente 
carregados como vigas. As vigas geralmente são sujeitas a uma combinação de 
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área de esmagamento 


áreas de 
esmagamento 



(a) Áreas de tensão na flexão 



áreas visíveis de rasgamento 
estão mostradas em cor uniforme 



FIGURA 4-13 


Falhas de esmagamento e por rasgamento. 


tensões normais e de cisalhamento distribuídas em suas seções transversais. É 
importante para o projetista entender como essas tensões estão distribuídas no 
interior da viga a fim de escolher os locais corretos para calcular as tensões má¬ 
ximas. Memorizar as fórmulas de tensão em vigas, embora benéfico, não é sufi¬ 
ciente sem compreender como e quando aplicá-las adequadamente. 

Vigas em flexão pura 

Apesar de ser raro encontrar uma viga que seja solicitada exclusivamente por 
flexão “pura”, é útil explorar o caso com um carregamento mais simples como 
meio de desenvolver a teoria das tensões devido às cargas de flexão. A maioria 
das vigas reais também estão sujeitas a solicitações de cisalhamento combinadas 
com o momento fletor. Este caso será analisado na próxima seção. 

Vigas retas Como exemplo do caso de flexão pura, considere uma viga reta 
biapoiada como mostra a Figura 4-14. Duas cargas idênticas e concentradas, P, 
são aplicadas nos pontos A e B, que estão cada um à mesma distância de cada 
uma das extremidades da viga. Os diagramas de força cortante e momento fletor 
para esse carregamento mostram que a seção central da viga, entre os pontos A e 
B, tem força cortante zero e momento fletor constante de magnitude M. A ausên¬ 
cia de força cortante torna a flexão pura. 

A Figura 4-15 mostra um segmento de viga removido e aumentado, extraído 
entre os pontos A e B. As suposições para a análise são as seguintes: 

1 O segmento analisado está distante das cargas aplicadas ou vínculos exter¬ 
nos da viga. 

2 A viga está carregada em um plano de simetria. 
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Diagrama de corpo livre 


V ■—| 

0 — -—T 

-V i — 

0 A Bl 

Diagrama de força cortante 




0 A 


Diagrama de momento fletor 

FIGURA 4-14 


Flexão pura em uma viga. 
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3 As seções transversais da viga permanecem planas e perpendiculares à li¬ 
nha neutra durante a flexão. 

4 O material da viga é homogêneo e obedece à lei de Hooke. 

5 As tensões permanecem abaixo do limite elástico e as deflexões são pe¬ 
quenas. 

6 O segmento está sujeito à flexão pura, sem cargas axiais ou cortantes. 

7 A viga está inicialmente reta. 


O segmento descarregado da Figura 4-1 5a é reto, mas, quando o momento 
fletor é aplicado na Figura 4-157», o segmento torna-se curvado (mostrado exage- 
radamente). A linha de N até N ao longo da linha neutra não muda de comprimen¬ 
to, mas todas as outras linhas ao longo do eixo x devem ou encurtar-se ou alon- 
gar-se, de forma a manter as seções transversais perpendiculares à linha neutra. 
A fibra mais externa da viga, em A-A, é encurtada, o que a põe em compressão, 
e a fibra externa, B-B, é alongada e colocada sob tração. Isso causa a distribuição 
da tensão de flexão mostrada na Figura 4-157». A magnitude da tensão de flexão 
é zero na linha neutra e é linearmente proporcional à distância y da linha neutra. 
Essa relação é expressa pela conhecida fórmula da tensão na flexão: 


o 


X 


My 

I 


(4.11 a) 


onde M é o momento fletor aplicado na seção em questão, I é o momento de 
inércia da área da seção transversal da viga em relação ao plano neutro (que passa 
pelo baricentro da seção transversal de uma viga reta) eyéa distância do plano 
neutro até o ponto onde a tensão é calculada. 

A máxima tensão normal de flexão ocorre nas fibras externas e é expressa 

por: 


o 


max 


Mc 

I 


(4.117») 


onde c é a distância do plano neutro até a fibra externa tanto na parte superior 
como na parte inferior da viga. Observe que essas duas distâncias somente serão 
iguais em seções que são simétricas em relação ao plano neutro. O valor de c é 
tomado geralmente como positivo para ambas as superfícies, superior e inferior, 



FIGURA 4-15 


Segmento de uma viga reta sob flexão pura. 
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e o sinal adequado da tensão é obtido de acordo com a observação do carrega¬ 
mento da viga para determinar qual superfície está sob compressão (-) e qual está 
sob tração (+). 

Uma forma alternativa da Equação 4.11£> é frequentemente utilizada: 

M ,. ,, . 

a ,mx=Y (4.11C) 

onde Z é o módulo de resistência da viga: 

Z=- (4.11 d) 

c 

Essas fórmulas, embora desenvolvidas para o caso de flexão pura, também 
podem ser utilizadas em casos em que há a aplicação de outros carregamentos na 
viga, além do momento fletor, e a deformação devido ao cisalhamento é despre¬ 
zível. Nas demais situações, os efeitos dos carregamentos combinados devem ser 
devidamente considerados. Isso será discutido em seções posteriores. Fórmulas 
para as propriedades geométricas (A, /, Z) de seções transversais típicas de vigas 
podem ser encontradas no Apêndice A e são também fornecidas como arquivos 
no CD. 


Vigas curvas Muitos elementos de máquinas, como ganchos de guindaste, 
grampos-C, estruturas de prensa, etc., são submetidos a carregamentos como 
vigas, porém não são retos. Eles possuem um raio de curvatura. As seis primei¬ 
ras suposições listadas acima para vigas retas ainda se aplicam. Se uma viga 
tem uma curvatura significativa, a linha neutra não coincidirá mais com a linha 
centroidal, e as Equações 4.11 não se aplicam diretamente. A linha neutra se 
desloca em direção ao centro de curvatura de uma distância e, conforme mostra 
a Figura 4-16. 


e = 



(4.12a) 


onde r c é o raio de curvatura da linha centroidal da viga curva, A é a área da seção 
transversal eré o raio do centro de curvatura da viga até a área diferencial dA. 
Pode-se fazer uma estimativa numérica da integral para formas complexas.* 


* Expressões para essa integral para diver¬ 
sas geometrias usuais de seção transversal 
podem ser encontradas na referência 4. Por 
exemplo, para uma seção transversal retan¬ 
gular, e = r c -(r 0 -r,) / LN (r 0 / r,). 



FIGURA 4-16 

Segmento de uma viga curva sob flexão pura. 
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(a) Barra curva 
carregada 
por força 



M 



( b ) Diagramas de 
corpo livre 

FIGURA 4-17 

Uma viga curva carregada por uma 
força. 


A distribuição de tensão ao longo da seção não é mais linear, mas sim hiper¬ 
bólica, e ela é máxima na superfície interna de uma seção transversal retangular, 
como mostra a Figura 4-16. Como convenção, define-se um momento positivo 
como sendo aquele que tende a desentortar a viga. Obtém-se tração na superfície 
interna e compressão na superfície externa com a aplicação de um momento 
positivo e vice-versa. Para carregamentos com flexão pura, as expressões para 
as tensões máximas nas superfícies interna e externa de uma viga curva agora 
ficam 


O; 




o 


O 


M_(c_Ç 

eA { r o, 


(4.12 b) 

(4.12c) 


onde o índice i corresponde à superfície interna e o à superfície externa, M é o 
momento aplicado na seção em questão, A é a área da seção transversal e r j e 
r 0 são os raios de curvatura das superfícies interna e externa. Essas expressões 
contêm a razão c/r. Se o raio de curvatura r é grande quando comparado a c, 
a viga parece mais “reta” do que “curva”. Quando a razão c/r é menor do que 
aproximadamente 1:10, as tensões serão apenas em torno de 10% maiores do 
que aquelas presentes em uma viga reta com as mesmas dimensões e carrega¬ 
mento. (Observe que esta não é uma relação linear, uma vez que e também é 
função de c e de r.) 

É mais usual ter forças aplicadas a barras curvas, como mostra a Figura 
4-1 la. Um exemplo é um grampo ou um gancho. Os diagramas de corpo livre da 
Figura 4-17£> mostram que há agora uma força axial, assim como um momento 
fletor na seção de transversal. As expressões das tensões nas partes interna e ex¬ 
terna da viga ficam 


o, 


M_ 

eA 


í \ 

c , 



(4.12c/) 


o 


O 


M_í O F_ 
eA V r o) A 


(4.12e) 


O segundo termo nas Equações 4.12 de 4.12c representam a tensão devido à 
força normal na seção média da viga. O arquivo CURVBEAM fornecido calcula 
as Equações 4.12 para cinco geometrias usuais de seções transversais de vigas 
curvas: circular, elíptica, trapezoidal, retangular e em tê. Esse programa utiliza 
integração numérica para resolver a Equação 4.12a e para encontrar a área e o 
centroide da seção transversal. 


Cisalhamento na flexão 

A condição mais comum de solicitação de vigas é a combinação de força cortante 
e momento fletor aplicados a uma seção particular. A Figura 4-18 mostra um 
carregamento pontual em uma viga biapoiada e seus diagramas de força cortante 
e momento fletor. Agora precisamos considerar de que modo a força cortante 
influencia o estado de tensão nas seções transversais da viga. 

A Figura 4-19a mostra um segmento retirado da viga em torno do ponto 
A da Figura 4-18. Um elemento nomeado P, removido da viga no ponto A, é 
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mostrado em detalhe. Esse elemento tem comprimento dx e é removido a partir 
da fibra externa em c até a distância y, da linha neutra. Observe que a magnitude 
do momento M(x,) no lado esquerdo de P (face bj-Cj) é menor que o momento 
M(x-,) no lado direito (face b^-c 2 ), e a diferença é o diferencial de momento dM. 
A Figura 4-18 mostra que, no ponto A, o momento M(x) aumenta em função do 
comprimento x, devido à presença da força cortante não nula V nesse ponto. As 
tensões normais nas faces verticais de P são encontradas a partir da Equação 
4.11a. Uma vez que a tensão normal devido à flexão é proporcional a M(x), a 
tensão o na face esquerda de P é menor que na face direita, como mostra a Figura 
4-19 b. Para haver equilíbrio, essa diferença de tensões deve ser compensado por 
alguma outra componente de tensão, que é mostrada como a tensão de cisalha- 
mento na Figura 4-19b. 

A força atuando na face esquerda de P em qualquer distância y da linha 
neutra pode ser encontrada multiplicando-se a tensão pela área diferencial dA 
naquele ponto. 

adA = ^-dA (4.13a) 

A força total atuando na face esquerda é obtida por integração 

Fu=\^ydA (4.13 b) 

J n 


e analogamente para a face direita: 



(4.13c) 


A força cortante na face superior à distância y, da linha neutra é encontrada por 

F ^ = rbdx (4.13 d) 


F 




diagrama de 
corpo livre 

a! 

V —h 


-v H | 

o / 

diagrama de 
força cortante 

M 

0 

0 ' / 
diagrama de 
momento fletor 

FIGURA 4-18 

Força cortante e momento fletor em 
uma viga. 



onde o produto bdx é a área da face superior do elemento P. 



FIGURA 4-19 

Segmento de uma viga sob flexão e força cortante - detalhe em torno do ponto A na Figura 4-18. 
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Fxy = ^ 2 * - Fu 


Para o equilíbrio, a soma das forças atuando em P deve ser nula, 

My 

USA — I 

J yi 


Jv, / Jv, / 


J n 

dM 1 
dx Ib j V| 


(4.13e) 


que fornece uma expressão para a tensão de cisalhamento, x, como uma função 
da variação do momento em relação a x, da distância y a partir da linha neutra, 
do momento de inércia I da seção transversal e da largura b da seção transver¬ 
sal em y v A Equação 3.16a mostra que a derivada da função momento fletor 
dM/dx é igual à magnitude da função força cortante V em qualquer ponto, 
portanto: 


l ydA 


(4.13/) 


A integral na Equação 4.13/representa o momento de primeira ordem* em 
relação à linha neutra da porção da seção transversal que existe além do valor de 
y 1 para o qual a tensão de cisalhamento está sendo calculada. E comum denotar a 
variável Q como o valor dessa integral. 11 

o=r 


ydA 


e desse modo 


(4.13g) 


VQ 


Txy ~Ib 


§ N. de R. T.: Também chamado de momen¬ 
to estático de figura plana. 

11 N. de R. T.: No Brasil, a letra Q é frequen¬ 
temente usada para a força cortante. O 
momento estático é frequentemente repre¬ 
sentado por S„. 


A integral Q obviamente variará com o formato da seção transversal da viga 
e também com a distância y x a partir da linha neutra. Portanto, para qualquer 
seção transversal particular, espera-se que a tensão de cisalhamento varie através 
da viga. Ela será nula nas fibras externas, pois Q se anula quando y, se iguala a 
c. Isso faz sentido, já que não há nenhum material que cause cisalhamento na 
fibra externa. A tensão de cisalhamento devido à força cortante será máxima na 
linha neutra. Esses resultados são bastante fortuitos, visto que a tensão normal 
devido à flexão é máxima nas fibras externas e nula na linha neutra. Desse modo, 
a combinação de tensões em qualquer elemento particular dentro da seção trans¬ 
versal raramente origina um estado de tensão pior que aquele existente nas fibras 
externas. 

A tensão de cisalhamento devido à força cortante será pequena quando 
comparada à tensão de flexão Mc/I, no caso da viga ser longa em comparação 
à sua altura. A razão para isso pode ser observada na Equação 3.16 e nos dia¬ 
gramas de força cortante e momento fletor, como aqueles mostrados na Figura 
4-18. Uma vez que a magnitude da função momento é igual à área abaixo da 
função força cortante, para qualquer valor dado de V na Figura 4-18, a área 
abaixo da função força cortante, e, portanto, o máximo momento fletor, aumen¬ 
tarão com o comprimento da viga. Desse modo, enquanto a máxima magnitude 
da tensão de cisalhamento permanece constante, a tensão de flexão aumenta 
com o comprimento da viga, ultrapassando em algum momento o valor da ten¬ 
são de cisalhamento. Uma regra prática comumente usada diz que a tensão de 
cisalhamento devido à força cortante em uma viga será suficientemente pe¬ 
quena a ponto de poder ser ignorada se a razão comprimento-altura da viga for 
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igual ou superior a 10. Barras curtas abaixo dessa razão devem ser analisadas 
em termos tanto de tensão de cisalhamento devido à cortante como de tensão 
normal de flexão. 


Vigas retangulares O cálculo da tensão de cisalhamento devido à força cor¬ 
tante geralmente se torna um exercício de avaliação do momento estático, Q, para 
a seção transversal particular da viga. Uma vez que isso é feito, o máximo valor 
de x é facilmente obtido. Para uma viga com uma seção transversal retangular de 
largura b e altura h, dA = b dy e c = h/2. 



y d A = b\ y dy 
•')! 




Jt 


\ 


/ 


e 




(4.14a) 


A tensão de cisalhamento varia parabolicamente em uma viga retangular, confor¬ 
me mostra a Figura 4-20o. Quando v ; = h/2, T = 0, como esperado. Quando y j = 
0, X max = Vh /SI. Para um retângulo, I = bh /12, o que resulta em 


3 V 
x =- 

max r\ a 


(4.14 b) 


Isso é válido apenas para vigas com seção transversal retangular e é mostrado 
na Figura 4-20fl. 


Vigas circulares As Equações 4.13g se aplicam para qualquer seção transver¬ 
sal. A integral Q para uma seção transversal circular é 


Q 


i: 


ydA = 2 


í W r 2 ~ y 2 dy- 

~ yi 


(S-yff 


(4.15 a) 


e a distribuição da tensão de cisalhamento é 


V 


VQ 

bl 


F - 4 


4 V 


2 yjr^- 


( 4 ^ 

71 r 


1- 


2 A 


(4.15 b) 


Essa também é uma distribuição parabólica, mas tem um valor de pico menor que 
a seção retangular, como mostra a Figura 4-20 b. A máxima tensão de cisalha¬ 
mento em uma viga maciça, com seção transversal circular é, na linha neutra: 


x 


max 


4V_ 
3 A 


(4.15c) 


Se a viga circular é oca e com parede fina (espessura da parede < aproximada¬ 
mente 1/10 do raio externo), a máxima tensão de cisalhamento na linha neutra 
será aproximadamente 


x 


max 


2V 

A 


(4.15 d) 


como mostra a Figura 4-20c. 

Vigas I Pode ser mostrado matematicamente que a configuração de viga I da 
Figura 4-21 a é o formato de seção transversal ótimo para uma viga em termos da 


tensão de 



(a) viga retangular 


tensão de 



C b) viga circular maciça 


tensão de 



(c) viga circular oca 

FIGURA 4-20 

Distribuição da tensão de 
cisalhamento e tensão de 
cisalhamento máxima em vigas 
circulares, circulares ocas e 
retangulares. 
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flange 


alma 


linha 


neutra 


flange 

(a) Formato da viga I 



X £- 

max 

Aalma 


( b ) Distribuição de tensão 

FIGURA 4-21 

Distribuição e máxima tensão de 
cisalhamento em uma viga I. 


razão resistência/peso. Isso explica por que as vigas I são comumente utilizadas 
como vigas para piso e teto em grandes estruturas. Seu formato faz com que a 
maior parte do material se encontre nas fibras externas, onde a tensão de flexão é 
máxima. Isso propicia um grande momento de inércia para resistir ao momento 
de fletor. Como a tensão de cisalhamento é máxima na linha neutra, a estreita 
alma que conecta as flanges (chamada de alma de cisalhamento) serve para resis¬ 
tir às forças de cortantes na viga. Em uma viga longa, as tensões de cisalhamento 
devido à flexão são pequenas comparadas às tensões normais de flexão, o que 
permite que a alma seja estreita, reduzindo o peso. Uma expressão aproximada 
para a máxima tensão de cisalhamento em uma viga I usa apenas a área da alma 
e ignora as flanges. 



A Figura 4-21 b mostra a distribuição da tensão de cisalhamento ao longo da 
seção da viga I. Observe as descontinuidades nas interfaces das flanges com a 
alma. A tensão de cisalhamento nas flanges é pequena devido à grande área. A 
tensão de cisalhamento salta para um valor alto ao adentrar a alma e então cresce 
parabolicamente até um valor máximo na linha neutra. 


4.10 DEFLEXÃO EM VIGAS 

Além das tensões em uma viga, um projetista também precisa levar em conside¬ 
ração as suas deflexões. Qualquer flexão aplicada causará uma deflexão na viga, 
uma vez que ela é feita de material elástico. Se a deflexão não causa deformações 
além do ponto de escoamento do material, a viga retornará ao seu estado não de¬ 
formado quando a carga for removida. Se a deformação excede o ponto de escoa¬ 
mento do material, a viga escoará e deformará permanentemente se for dúctil, ou 
possivelmente fraturará se for frágil. Se a viga é dimensionada para evitar tensões 
que excedam o ponto de escoamento do material (ou outro critério de resistência 
apropriado), nenhuma deformação permanente ou fratura deve ocorrer. Entretan¬ 
to, deflexões elásticas, com tensões bem abaixo dos níveis de falha do material, 
ainda podem causar sérios problemas em uma máquina. 

Deflexões podem causar interferências entre partes móveis ou desalinha- 
mentos que prejudicam a precisão requerida de um dispositivo. Em geral, proje¬ 
tar para minimizar a deflexão levará a maiores seções transversais da viga do que 
projetar apenas contra a falha por tensão. Mesmo em estruturas estáticas como 
edifícios, deflexões podem ser o critério limitante no dimensionamento das vigas 
do piso e do teto. Você provavelmente já caminhou sobre um piso residencial que 
deformasse notadamente com cada passo. Sem dúvida o piso era seguro contra 
o colapso por tensões excessivas, mas não foi projetado rígido o suficiente para 
evitar deflexões indesejadas sob cargas normais de trabalho. 

A deflexão por flexão de uma viga é calculada pela dupla integração da 
equação da viga, 


M _ d 2 y 
~ÊI~ dx 2 


(4.17) 


que relaciona o momento aplicado M, o módulo de elasticidade do material E 
e o momento de inércia I da seção à segunda derivada da deflexão da viga y. A 
variável independente réa posição ao longo do comprimento da viga. A Equa¬ 
ção 4.17 só é válida para deflexões pequenas, o que não é uma limitação na 
maioria dos casos de projeto de viga para aplicações estruturais e em máquinas. 
Em alguns casos, as vigas são utilizadas como molas, e suas deflexões podem 
então exceder as limitações dessa equação. O projeto de mola será abordado em 
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um capítulo posterior. A Equação 4.17 também não inclui os efeitos de deflexão 
devido a cargas cortantes transversais. A componente de deflexão devido à força 
cortante em vigas longas é pequena quando comparada à componente devido à 
flexão e é normalmente ignorada a menos que a razão comprimento/altura da 
viga seja < aproximadamente 10. 

A Equação 4.17 pode ser derivada duas vezes e integrada duas vezes para 
originar o conjunto de cinco Equações 4.18 (incluindo a Equação 4.17, repetida 
como Equação 4.18c), que define o comportamento da viga. A Seção 3.9 mos¬ 
trou a relação entre a função carregamento q(x), a função força cortante V(x) e a 
função momento fletor M(x); V é a derivada primeira e q a derivada segunda da 
Equação 4.17 em relação a x. Integrando a Equação 4.17 uma vez, obtém-se a 
rotação da viga 9, e integrando uma segunda vez, obtém-se a deflexão da viga y. 
Essas relações formam o seguinte conjunto de equações de viga: 


,4 

q _ d y 

EI dx 4 

(4.18a) 

V _ d 3 y 

(4.18 b) 

EI ~ dx 3 


M _ d 2 y 

(4.18c) 

EI ~ dx 2 


-g'1^ 

II 

<x> 

(4.18c/) 

II 

(4.18c) 


O único parâmetro de material nessas equações é o módulo de elasticida¬ 
de, que define sua rigidez. Uma vez que a maioria das ligas de um determi¬ 
nado metal-base possui essencialmente o mesmo módulo de elasticidade, as 
Equações 4.18 mostram por que não há vantagem em se usar uma liga mais 
forte e mais cara quando se projeta para minimizar a deflexão. Ligas de alta 
resistência tipicamente fornecem apenas maior resistência ao escoamento ou à 
ruptura, e projetar com um critério de deflexão geralmente resulta em tensões 
relativamente baixas. Essa é a razão pela qual vigas I e outros formatos estru¬ 
turais de aço são feitos primariamente em aços de baixa resistência e de baixo 
teor de carbono. 

Determinar a função deflexão de uma viga é um exercício de integração. A 
função carregamento q é normalmente conhecida e pode ser integrada por di¬ 
versos métodos, analítico, gráfico ou numérico. As constantes de integração são 
obtidas a partir das condições de contorno da configuração particular da viga. 
Variações no módulo de rigidez da seção ao longo da viga requerem a criação da 
função M/EI a partir do diagrama de momento, antes de se integrar para a obten¬ 
ção da rotação da viga. Se o momento de inércia I da viga e o módulo de elastici¬ 
dade do material E é uniforme ao longo do seu comprimento, a função momento 
pode ser dividida pela constante EI. Se a seção transversal da viga varia ao longo 


do seu comprimento, a integração deve ser feita por trechos, para considerar as 
mudanças em I. As integrais das equações de viga são 

V = 

j" q dx + Cj 

0 < x < 1 

(4.19a) 

M- J 

\V dx + C[X + C 2 

0 < x < 1 

(4.19 b) 

H 

’ M ■> 

— dx + C.x + C ? x + C, 

EI 1 2 3 

0 < x < 1 

(4.19c) 
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y = J 0 dx + C x x + C 2 x 2 + C 3 x + C 4 0 < x < l (4.19 d) 

As constantes C t e C 2 nas funções força cortante e momento fletor podem 
ser encontradas a partir das condições de contorno. Por exemplo, o momento será 
nulo na extremidade biapoiada de uma viga e também será nulo (ou conhecido se 
for aplicado) em uma extremidade livre, em balanço, da mesma. A força cortante 
será nula em uma extremidade livre descarregada. Observe que se as forças de 
reação são incluídas na função carga q(x), então C 3 = C 2 = 0. 

As constantes C 3 e C 4 nas funções rotação e deflexão podem ser encontradas 
a partir das condições de contorno. Por exemplo, a deflexão será nula em qual¬ 
quer apoio rígido, e a rotação da viga será nula em um engastamento. Substitua 
duas combinações conhecidas de valores de x e y ou de x e 9 juntamente com C l 
e C 2 nas Equações 4.19c e 4.1 9d e resolva para C 3 e C 4 . Muitas técnicas para a 
solução dessas equações têm sido desenvolvidas, como a integração gráfica, o 
método da área dos momentos, 8 os métodos de energia e as funções de singulari¬ 
dade. Exploraremos as duas últimas dessas técnicas. 

Deflexão por funções de singularidade 

A Seção 3.9 apresentou o uso de funções de singularidade para representar cargas 
em uma viga. Essas funções tornam relativamente simples a resolução analítica 
da integral e podem ser facilmente programadas para solução computacional. 
A mesma seção também aplicou essa abordagem para obter as funções força 
cortante e momento fletor a partir da função carregamento. Extenderemos agora 
essa técnica para desenvolver as funções rotação e deflexão 11 da viga. A melhor 
maneira de explorar esse método é por meio de exemplos. Assim, calcularemos 
as funções força cortante, momento fletor, rotação e deflexão das vigas mostra¬ 
das na Figura 4-22. 


EXEMPLO 4-4 


Cálculo da rotação e da deflexão de uma viga biapoiada 
utilizando funções de singularidade 

Problema Determine e trace os gráficos das funções rotação e deflexão 
para a viga biapoiada da Figura 4-22a. 

Dados A carga é uniforme sobre parte do comprimento da viga. O 

comprimento da viga é / = 10 in e a posição da carga é a = 4 
in. As demais propriedades da viga são I = 0,163 in 4 e E = 30 
Mpsi. A força distribuída é w = 100 lb/in. 

Hipóteses O peso da viga é desprezível quando comparado à carga apli¬ 
cada e, portanto, pode ser ignorado. 

Solução Ver Figuras 4-22a e 4-23. 


§ 

N. de R. T.: No Brasil, o método da área 
dos momentos é mais conhecido como mé¬ 
todo da analogia de Mohr. 

11 N. de R. T.: No Brasil, a deflexão de uma 
viga também é chamada de flecha, e a rota¬ 
ção, de inclinação. 


Calcule a reação de apoio utilizando as Equações 3.3. Somando os momen¬ 
tos em relação à extremidade direita e somando as forças na direção y: 


V" 1 vv(7 - a)’ 

Z.K =° = R J — 


w(l-a) 100(10-4) 

R, = -=-7—v-= 180 


2 / 


2 ( 10 ) 


(a) 
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J 


a 

(x - df 


a F(x-a ) 1 



w 

^ M,N 


(a) Viga simplesmente apoiada com 

carregamento uniformemente distribuído 



F 

» 1 è 

a 

l 

c 



L, j 

1 


(x-l) 


(c) Viga biapoiada com extremidade em 
balanço com força concentrada e 
carregamento uniformemente distribuído 

FIGURA 4-22 

Diversas vigas e seus carregamentos. 




(í>) Viga engastada com 

carregamento concentrado 







b 

a 

XV 




(x - a)° 


Rr 

(e) Viga engastada com 
apoio redundante 


R 


I 


(d) Viga estaticamente indeterminada 
com carregamento uniformemente 
distribuído 


F = 0 = R, - w(l — a) + R 2 

y V ' (b) 

R 2 = w(l -a)-R t = 100(10 - 4) - 180 = 420 

2 Escreva as equações para a função carga de acordo com as Equações 3.17 
e integre a função resultante quatro vezes utilizando as Equações 3.18 
para obter as funções força cortante, momento íletor, rotação e deflexão. 
Para a viga biapoiada com uma carga distribuída sobre parte do seu com¬ 
primento: 

q = - M, (x - O) ~ + R ] (x - O) ' - F(x - a) (c) 



V = ^qdx = -M, (x - O) + F, (x - 0)° — F(x — af + C, 

M = JV dx = —M, (x - 0)° + F, (x — O)' — F (x — af + C,x + C 2 


j. 


e= i—* = — 

EI EI 


— (x - O) 2 - — (x - aY + —6c - lY 


+ + C 2 x + C 3 




y = 0 dx = — 

^ 1 EI 


— (x - 0f - — (x - a) 4 + — (x - íf 

6 X ' 24' ' 6 X 1 

Qx 3 C,x 2 

H---1-1-b C*X + C A 


(d) 

(e) 

(/) 

C 8 ) 
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Diagrama de carregamento (lb) 


400! 

200 

0 

-200 


0 


10 


Diagrama de força cortante (lb) 



Diagrama de momento fletor (lb-in) 



Diagrama de rotação (rad) 



Diagrama de deflexão (in) 



FIGURA 4-23 

Gráficos do Exemplo 4-4. 


y 


max 


3 Há quatro constantes de integração a serem determinadas. As constantes C, 
e C 2 são nulas porque as reações nos apoios atuando na viga estão incluídas 
na função carregamento. A deflexão y é zero nos apoios. As constantes C 3 e 
C 4 são encontradas substituindo as condições de contorno Jt = 0j = 0ei = 
l,y = 0 na Equação ( g ). 


y (0) = o = ^(^<0 - o) 3 - ^(0 - a) 4 + f(0 - /) + C 3 (0) + c 4 ) 
C 4 = -^<0-0> 3 +^-(0-4) 4 -^(0-10) 3 -C 3 (0) 

Q =-^( 0 ) + ^( 0 )-^( 0 )-c 3 ( 0 ) = 0 


(h) 


y(l) = 0 


— í ^(l »\ 3 w /» ~\ 4 - '■ -' 3 


c. 


c. 


EI {6 

^[(l-ay-2? (/-«)’] 

100 


- 0 ) -—{i-à) + ^y~ l ) +c 3 / + c 4 


(0 


24 ( 10 ) 


( 10 -4) 4 -2(l0) 2 (l0-4) 2 ]: 


-2460 


4 A substituição dos valores ou expressões de C 3 , C 4 , /?, e R , das Equações 
(a), (b) (/?) e (i) na Equação ( g ) fornece a equação de deflexão resultante 
para a viga do item (a) da Figura 4-22: 

? = 2 ^ Êl {[ 2 ^ 1 ~ a ) 2 ]* 3 + ~ ^ ~ 2l ^ 1 ~ Q ) 2 ]* “ l ( x ~ a ) 4 } 0) 

5 A máxima deflexão ocorrerá no ponto em x onde a rotação da curva de de¬ 
flexão 8 é zero. Iguale a equação de rotação da viga (f) a zero e calcule x:* 


9 = — 
EI 


R 


"i 2 w I \ 3 . 

2 6 v ; 3 


= 0 


0 =- r -rÍ90x 2 - 16,67(x - 4) 3 - 246o) 

3E7(0,163)V ’ \ > I 


x = 5,264 ( k ) 

Observe que é necessário o método de Viete ou um algoritmo numérico 
para cálculo de raízes para encontrar as raízes dessa equação cúbica. 

6 Use esse valor de x na Equação (g) para encontrar a maior magnitude de 
deflexão, positiva ou negativa. 


100 

24(10)(4,883£6) 


[2(l0-4) 2 ](5,264) 3 + [(lO- 
-10(5,264 - 4) 4 


4) 4 -2(l0) 2 (l0-4) 2 ](5,264) 


= -0,00176 in 


(0 


§ 

N. de R. T.: A curva de deflexão é também 
chamada de linha elástica. 

* Como o valor de x para a máxima defle¬ 
xão de uma viga biapoiada deve ser menor 
que o comprimento entre os apoios, /, o 
terceiro termo da Equação (f) é zero. 


7 Gráficos das funções carregamento, força cortante, momento fletor, rotação 
e deflexão para a parte (a) são mostrados na Figura 4-23. Abra o arquivo 
EX04-04 no programa escolhido para examinar o modelo e ver os gráficos 
em escala maior das funções da Figura 4-23. 
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EXEMPLO 4-5 


Cálculo da rotação e da deflexão de uma viga engastada 
utilizando funções de singularidade 

Problema Determine e trace os gráficos das funções rotação e deflexão 
para a viga da Figura 4-22 b (repetida nesta página). 

Dados A carga é a força concentrada mostrada na figura. O compri¬ 

mento da viga é l - 10 in, e a posição da carga é a = 4 in. As 
demais propriedades da viga são I = 0,5 in 4 e E = 30 Mpsi. A 
magnitude da força aplicada é F = 400 lb. 



Viga engastada com 
carregamento concentrado 


FIGURA 4-22B 


Hipóteses Considere o peso da viga como desprezível quando compara- Repetida, 
do à carga aplicada. 


Solução Ver Figuras 4-22 b e 4-24. 


1 Escreva as equações para a função carregamento de acordo com as Equa¬ 
ções 3.17 e integre a função resultante duas vezes utilizando as Equações 
3.18 para obter as funções força cortante e momento fletor. Observe o uso 
da função que representa o momento fletor no engastamento. Para a viga da 
Figura 4-22 b, 

q = - M, (x - 0) " + (x - 0) ' - F(x - a) ' (a) 

V = jqdx = -Mj (x - 0) * + /?j (x - 0)° - F (x - af + (b) 


M = jV c?x = -M, (x - 0)° + R x (x — O) 1 - F (x - a)' + C,x + C 2 (c) 



O momento reativo A7 no engastamento está na direção - e as forças R t e F 
estão na direção y na Equação (b). Todos os momentos na Equação (c) estão 
na direção z. 

2 Devido às reações de apoio terem sido incluídas na função carregamento, 
os diagramas de força cortante e momento fletor terminam no zero em cada 
extremidade da viga, fazendo com que C { = C 2 = 0. 

3 A força reativa ü,eo momento reativo M, são calculados a partir das Equa¬ 
ções (b) e (c), respectivamente, substituindo as condições de contorno x = 
r, V = 0, M = 0. Observe que podemos substituir l por / + uma vez que sua 
diferença é desprezivelmente pequena. 

V(/ + ) = 0 = R { (1 - 0)° - F(l - a)° 

0 = R l -F 
R ]= F = 400 lb 


(/) 
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Diagrama de 
carregamento (lb) 


400 
200 - 
0 - 

-200 - 
-400 - 
0 


-I x 

10 


Diagrama de força 
cortante (lb) 


400 t 
300 - 
200 ■ 
100 - 


0 5 


D * 
10 


Diagrama de momento 
fletor (lb-in) 



Diagrama de rotação (rad) 



Diagrama de deflexão (in) 



Gráficos do Exemplo 4-5. 


) = 0 = -M,(Z-0)° +R t (l-0) 1 -F(l-af 

0 = -Mj + IR X (1) - F(l - a) ( g ) 

M 1 = /?,(/) - F(l -a) = 400(10) - 400(10 - 4) = 1 600 lb - in cw 

Uma vez que w, / e a são dados, a Equação (f) pode ser resolvida para A* 
e esse resultado substituído na Equação ( g ) para se encontrar M ] . Observe 
que a Equação (f)é apenas XF = 0, e a Equação (g) é "LM , = 0. M ] não 
aparece na Equação (f ) porque está em uma direção vetorial diferente da 
direção das forças y. 

4 Substitua x=0, 0 = Oex = O,y=0 em ( d) e (e) e resolva para C 3 e C 4 : 

e(0) = ° = (0-0) 1 +^(0-0 f -|(0 -a) 2 + C 3 ) 

C 3 =M l { 0 - 0) 1 - f(0 - O) 2 +1<0 - 4) 2 = 0 (h) 

y{ 0 )= 0 = iii~ ^ (0 ■ 0)2 + ^ (0 ■ 0)3 ■ f <0 ■ a>3 + C3(0)+C *) 

Q = > - o) 2 - ^(0 - O) 3 + ^(0 - 4) 3 = 0 (0 

2 6 6 

5 A substituição das expressões de C 3 , C 4 , R l e M x de (f) (g), (h) e (i) na 
Equação (e) fornece a equação de deflexão da viga engastada da Figura 
4-22 b: 



6 A deflexão máxima dessa viga engastada está em sua extremidade livre. 
Substitua x = / na Equação (j) para encontrar y max . 

= áí [ ,s - 3 “ ,a -('-«)’] = |^(« - 30 

y « = 6(^|5)[ 4 - 3(l0) ] = ^“ 185in ® 

7 Gráficos das funções carregamento, força cortante, momento fletor, rotação 
e deflexão são mostrados na Figura 4-24. Observe que a inclinação da viga 
é decrescente para o trecho da viga entre o apoio e a carga e então se torna 
constante à direita da carga. Embora não esteja muito aparente na escala 
pequena da figura, a deflexão da viga se torna uma reta à direita do ponto de 
aplicação da carga. 

Abra o arquivo EX04-05 para examinar o modelo e ver os gráficos em esca¬ 
la maior das funções da Figura 4-24. 


EXEMPLO 4-6 


Cálculo da rotação e da deflexão de uma viga biapoiada com 
extremidade em balanço utilizando funções de singularidade 


Problema Determine e trace os gráficos das funções rotação e deflexão 
para uma viga biapoiada com extremidade em balanço com 
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uma carga uniformemente distribuída sobre parte do seu 
comprimento e uma força concentrada na sua extremidade 
em balanço, como mostra a Figura 4-22c. 

Dados O comprimento da viga é l = 10 in, e as posições das cargas 

são a = 4 in e b = 7 in. As demais propriedades da viga são I = 
0,2 in 4 e E = 30 Mpsi. A magnitude da força concentrada é F = 
200 lb e da força distribuída éw = 100 lb/in. 

Hipóteses O peso da viga é desprezível quando comparado às cargas 
aplicadas e, portanto, pode ser ignorado. 

Solução Ver Figuras 4-22c (repetida nesta página), 4-25 e 4-26. 


1 A carga distribuída não se estende sobre todo o comprimento desta viga. 
Todas funções de singularidade se estendem do ponto inicial até o final da 
viga. Desse modo, para zerar a função da carga uniforme em algum ponto 
que não seja o final da viga é necessário aplicar outra função de igual am¬ 
plitude e sinal oposto, a fim de cancelar a função para todos os pontos além 
do comprimento a, como mostra a Figura 4-25. A soma das duas funções de 
sinais opostos é zero à direita da distância a. 


q = R } (x — 0) ' - w(x - 0)° + w(x - af + R 2 (x — />) ' - F(x - /) 1 ia) 

V = J qdx = R l (x - 0)° - w(x - 0)* + w(x - a)' + R 2 (x - fo)° - - /)° + C, 

(■ b ) 


M = \Vdx 


J’ 


R { (x - O)' — -^(x — 0) 2 + ~^{ x ~~ a Y + R 2 ( x ~ b) 1 
— F (x — Z) 1 + C,x + C 2 


(c) 


í 


M , 1 

— dx = — 
EI EI 


R, / „\2 w / „\3 W / \3 R 2 / ,\2 

y(*-°> + - 6 ( x ~ a ) +y( x - è > 

\2 C, 


-—(x-l) +—rX + C,x + C, 


(d) 


y = J 0 dx = 


EI 


R\ / W / r .\4 W j \4 Rj / , \3 

y< x - °) -y;( x “ 0 ) + ^ x ~ a ) + -^( x ~ b ) 

- — (x - Z) 3 + — x 3 + —x 2 + C 3 x + C 4 
V 6 X ' 6 2 34 


(e) 


2 Devido às reações terem sido incluídas na função carregamento, os diagra¬ 
mas de cortante e momento terminam no zero em cada extremidade da viga, 
fazendo com que C l = C 2 = 0. 

3 Como a força cortante e o momento fletor são nulos em x = t, as reações R t e 
R 2 podem ser calculadas simultaneamente a partir de ( b ) e (c) com x=t = 1: 

V(l) = 0 = R { (l - 0)° - w(l - 0) 1 + w(l - a) 1 +R 2 (l- b)° - F(l - Z)° 

0 = R 1 — wl + w(l - a) + R 2 — F if) 

R 2 = —R l + wl — w(l — a) + F = 400 lb 



Viga biapoiada com extremidade em 
balanço com força concentrada e 
carregamento uniformemente distribuído 

FIGURA 4-22C 

Repetida. 


a 





~a~ 


-w(x - 0)° 


í 


T 


| i w y 

T +w{x-df T 


carregamento = - w(x - 0)° 

+ w{x - a)° 

FIGURA 4-25 

Funções de singularidade 
interrompidas são formadas pela 
combinação de funções de sinais 
opostos que começam em pontos 
diferentes ao longo da viga. 
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Diagrama de 
carregamento (lb) 
4001 

200 - 


-200 - 1 - 

0 5 10 

Diagrama de força 


cortante (lb) 



Diagrama de momento 
fletor (lb-in) 



Diagrama de rotação (rad) 



Diagrama de deflexão (in) 



Gráficos do Exemplo 4-6. 


M{í) = 0 = ( *, {íj - j(l) 2 +j(l-a) 2 + R 2 (l - b )' - F(l - íf j 
w l 2 w(l — a] 2 , > 

V-^-+ V X ’ +R 2 {l-b) ( g) 


0 = Ra 


R = 


l 


wl 2 w(l - a)- 


~ R 2 {l ~ b) 


= 200 lb 


Observe que as Equações (f) são apenas a soma de forças = 0 e a soma de 
momentos em relação ao ponto / igualada a 0. 

4 Substitua x = 0, y — 0 e x = b, y = 0 na Equação (e) e resolva para C 3 e C 4 : 


y(o) = o = 4 


‘^(0 - o) 3 - -Mo - o) 4 + - aY + £-(0 - b) 3 ^ 


EI 


24 


24 


- f <° - O 3 + f (o) 3 + -f (O) 2 + C 3 (0) + c 4 


c 4 =0 


(h) 


(*L/ b _ o) 3 - ^(b - o) 4 + ”-{b - aY + ^(b - bf 
t (b) = o = ± 6 24 24 6 

+ +C Á b ) + C 4 




C '=~b 
= l 
~ 7 




6 

200 


24 


24 


( 7) 3 + 1 00 ( 7) 4 - 1 00 ( 7 - 4) 4 
6 v 24 w 24 v 7 


= -252,4 


(0 


5 A substituição das expressões de C v C 2 ,C 3 , C 4 , R t e R-, das Equações (f), 
(g), (h) e (i) na Equação (e) fornece a equação da deflexão resultante 


^ R, 3 W 4 W ! \4 R 2 / , \3 Fl ,\3^ 

~rx~ x +—(x-a) +— (x-b) - — (x - l) 


y = 


EI 


24 


24 


b 


_*L V4 

6 ' 24 v ’ 24 ' 7 


(j) 


6 Uma vez que uma viga em balanço é uma forma de viga engastada, a máxi¬ 
ma deflexão frequentemente ocorre na extremidade livre. Substitua x = I na 
Equação (f) para encontrar y max . 


EI 


f R, ,3 W ,4 W /, \4 R 2 /, . \3 F /, ,\3 ' 

6 24 24' 7 6 3 7 6 ' 7 


1 

+ — 
b 


6 v 7 24 v 7 24' 7 


3E7(0,2) 


200 1 0 3 - Mio 4 + M/ 10 - 4) 4 + —(10 - 7) 3 
6 24 24 ' 7 6 v 7 


— 0 3 +- 
6 7 


_ M ( 7 ) 3 + 100 ( 7 ) 4 _ 100 ( 7_ 4 ) 4 

6 v 7 24 v 7 24 v 7 


10 


= -0,0006 in 


(A) 
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7 Gráficos das funções carregamento, força cortante, momento fletor, rotação 
e deflexão para a parte (c) são mostrados na Figura 4-24. Abra o arquivo 
EX04-06 para examinar o modelo e ver os gráficos em escala maior das 
funções da Figura 4-26. 


Vigas estaticamente indeterminadas 

Quando uma viga tem apoios redundantes, como mostrado na Figura 4-22 d (re¬ 
petida nesta página), diz-se que ela é estaticamente indeterminada ou hiperes- 
tática. Este exemplo também é denominado viga contínua e é bastante comum. 
Vigas do piso de construções frequentemente possuem múltiplas colunas dis¬ 
tribuídas sob um longo comprimento. As magnitudes de mais de duas forças de 
reação ou momentos não podem ser calculadas usando apenas as duas equações 
de equilíbrio estático, YF = 0 e YM = 0. Encontrar mais de duas reações requer 
equações adicionais, e a função deflexão pode ser utilizada com esse propósito. A 
deflexão pode ser considerada nula em cada apoio simples (como uma primeira 
aproximação), e a rotação da viga é conhecida ou pode ser precisamente estima¬ 
da em um engastamento.* Isso fornece uma condição de contorno a mais para 
cada reação adicionada, permitindo que a solução seja calculada. 


Cálculo de vigas indeterminadas utilizando funções de singularidade As fun¬ 
ções de singularidade fornecem um meio conveniente para formular e calcular 
os valores das funções carregamento, força cortante, momento fletor, rotação e 
deflexão, como foi mostrado no exemplo anterior. Essa abordagem também pode 
ser utilizada para resolver o problema da viga indeterminada e é melhor demons¬ 
trada por outro exemplo. 


EXEMPLO 4-7 


Cálculo de reações e deflexões de vigas estaticamente 
indeterminadas utilizando funções de singularidade 

Problema Determine e faça os gráficos das funções carregamento, força 
cortante, momento fletor, rotação e deflexão para a viga da 
Figura 4-22d. Encontre a deflexão máxima. 



Viga estaticamente indeterminada 
com carregamento uniformemente 
distribuído 

FIGURA 4-22D 

Repetida. 


Dado A carga é uniformemente distribuída sobre parte da viga, 

como mostrado na figura. O comprimento é / = 10 in, a = 4 in 
e b = 7 in. As demais propriedades da viga são I = 0,08 in 4 e E 
= 30 Mpsi. A magnitude da força distribuída é w = 500 lb/in. 


Hipóteses Considere o peso da viga desprezível quando comparado ao 
carregamento aplicado. 


Solução Ver as Figuras 4-22 d e 4-27. 


1 Escreva uma equação para a função carregamento em termos das Equações 
3.17 e integre a função resultante quatro vezes utilizando as Equações 3.18 
para obter as funções força cortante, momento fletor, rotação e deflexão. 

q = 7?, (x — 0) ' — w(x — af + 7?, (x — b) ' + 7? 3 (x — 1) 1 (d) 

V = J qdx = 7?, (x - 0)° - w(x - af + 7? 2 (x - b)° + 7? 3 (x - tf + C, ( b ) 

M = J Vdx = 7?, (x - O)* - ^-(x - a}“ + R n (x - b'f +7? 3 (x — tf + C,x + C 2 (c) 


* Uma vez que nada é realmente rígido, os 
apoios da viga podem deformar-se (compri¬ 
mir-se) com o carregamento aplicado. En¬ 
tretanto, se os apoios forem suficientemen¬ 
te rígidos, essa deformação será pequena 
em comparação com a deflexão da viga e 
pode ser considerada nula para a análise. 
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-J 


M , 1 

—dx = — 
EI EI 


f ^(x - O) 2 - — (x - af + ^(x - bf + ±(x - lf' 


+ —ff~ + C 2 x + C 3 


(d) 


I 


Qdx = — 
EI 


— (x - O) 3 - — (x - af + — (x - b ) 3 + — (x - lf 

6 ' 7 24 7 7 6 7 7 6 7 7 

C,x 3 C,x 2 

H-1-h C^X + C^ 


(e) 


Tabela 4-2 

Exemplo 4-7 

Dados calculados 

Variável 

Valor 

Unidade 

R, 

158,4 

lb 

R2 

2471,9 

lb 

r 3 

369,6 

lb 

c, 

0,0 

lb 

c 2 

0,0 

lb-in 

c 3 

-1052,7 

rad 

c 4 

0,0 

in 

v min 

-1291,6 

lb 

V 

max 

1130,4 

lb 


-1141,1 

lb-in 


658,7 

lb-in 

D 

ü min 

-0,025 

deg 

8 m „ 

0,027 

deg 

y min 

-0,0011 

in 

y min 

0,0001 

in 


2 Há 3 reações de apoio e 4 constantes de integração para serem encontradas. 
As constantes C e C, são nulas porque as reações de apoio atuando na viga 
estão incluídas na função carregamento. Isso deixa 5 incógnitas para serem 
encontradas. 

3 Considerando as condições em um ponto infmitesimalmente à esquerda de 
x = 0 (denotado por x = 0 ), tanto a força cortante como o momento fletor 
são nulos. As mesmas condições são obtidas em um ponto infinitesimal¬ 
mente à direita de x = / (denotado por x = t). Além disso, a deflexão deve 
ser nula em todos os três apoios. Essas observações fornecem as 5 condi¬ 
ções de contorno necessárias para o cálculo das 3 forças de reação e das 2 
constantes de integração restantes: isto é, quando x = CT, V= 0, M = 0; quan¬ 
do x = 0, v = 0; quando x = b,y= 0; quando x=l,y — 0; quando x=t, V = 0, 
M = 0. 

4 Substitua as condições de contorno x = 0,y = 0,x = b,y = 0ex = l,y = 0 em 

(e). 

para x = 0: 

0 - o) 3 - ^(0 - af + % - bf + ^(0 - lf) 

7 24 7 7 6 7 7 6 7 7 

+ C 3 (0) + C 4 

C 4 = 0 (/) 

para x = b: 

b~of - —lb - af + ^(b - bf + b - lf 

7 24 7 7 6 7 7 6 7 7 

+ C 3 b + C 4 j 

c >=K-1 + s< ft -“> 4 ) = K-t 7 ’ +100(7 - 4) 1 

= 385,7- 8,17/?! (g) 

para x = /: 


y{b) = 0 


EI 


R, 




R, 


y(l) = 0 = — 
v ’ EI 


lf /?! 


4<Z - 0) 3 


/?. 


/?, 


— (/ - a) + — (/ - èV + -i(Z - /) 

24 ' 7 6 7 7 6 7 7 


+ C 3 / + C 4 


w 


/?, 


C, = -- L r + — / - a) - — / - è 


24 




C 3 = — —í-10" + 

3 10 ' 


100 

24 


10 - Af - —(l0 - 7 


540-16,67/?, -4,5 R 2 


(h) 
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5 Mais duas equações podem ser escritas usando as Equações (c) e ( b ) e no¬ 
tando que no ponto t, infinitesimalmente à direita da extremidade direita de 
uma viga, tanto V como M são nulos. Podemos substituir Z por Z, uma vez 
que a diferença entre eles é desprezivelmente pequena. 

M(l) = 0 = R, (l - O)' - j (Z - a) 2 +R 2 (l- b)' + R 3 (Z - /)’ 


Diagrama do 
carregamento (lb) 
2000 -, 

1000 - 



0 = 
tf, = 
tf, = 


R x l- y(Z — a) + R 2 (l — b) 


1 

Z 

J_ 

10 


- a f - r 2 (i -1) 


l|0(l0-4) 2 -7? 2 (10- 


7 ) 


= 180 - 0,3R 2 


(0 


V(/) = 0 = /?! (Z)° - w(Z - a)' + (Z - b)° +R 3 {l- z)° = 0 
0 = Z?[ - w(l — a) + R 2 + Z? 3 

R 2 = w(l -a)-R l -R 3 = 600 - R t - R 3 (J) 

6 As Equações (f) a (/') fornecem 5 equações para 5 incógnitas, R v R 2 . R 3 , 

C 3 , C 4 , e podem ser resolvidas simultaneamente. A função deflexão pode 
ser expressa em termos da geometria mais o carregamento e as reações de 
apoio, mas, neste caso, uma solução simultânea é necessária. 



7 Gráficos das funções carregamento, força cortante, momento fletor, rotação 
e deflexão são mostrados na Figura 4-27 e seus valores extremos, na Tabela 
4.2. Abra o arquivo EX04-07 para examinar o modelo e ver os gráficos em 
escala maior das funções da Figura 4-27. 


- 1000-1 - 1 - 1 

0 5 10 

Diagrama da 
força cortante (lb) 
2000 ! 



-2000 ] -1-1 

0 5 10 


Diagrama do momento 
fletor (lb-in) 



Diagrama da rotação (rad) 



Esse exemplo mostra que as funções de singularidade fornecem uma boa 
maneira de resolver problemas de viga, calculando simultaneamente as reações 
e deflexões quando há reações redundantes. As funções de singularidade per¬ 
mitem a obtenção de uma expressão para cada função que se aplica ao longo de 
toda a viga. Elas também podem ser inerentemente manipuladas no computador 
em conjunto com um programa que resolve sistemas de equações. O método de 
função de singularidade apresentado aqui é universal e resolverá quaisquer pro¬ 
blemas dos tipos apresentados. 

Há também outras técnicas para a solução de problemas de cálculo das defle¬ 
xões e reações redundantes. A análise por elementos finitos (FEA) resolve esses 
problemas. O método das analogias de Mohr trata a função momento fletor como 
se ela fosse uma função “carregamento” que é integrada duas vezes para se obter 
a função deflexão. O leitor pode consultar a bibliografia deste capítulo para in¬ 
formações adicionais a respeito desses tópicos. O método de Castigliano utiliza 
equações da energia de deformação para determinar a deflexão em qualquer ponto. 


Diagrama da deflexão (in) 



Gráficos do Exemplo 4-7. 


4.11 MÉTODO DE CASTIGLIANO 

Métodos de energia geralmente propiciam soluções simples e rápidas para pro¬ 
blemas. Um método de energia útil para a solução de deflexões de vigas é o 
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5, § 


FIGURA 3-17 Repetida 
Energia armazenada em uma mola. 


método de Castigliano. Ele também pode fornecer uma solução para problemas 
de viga indeterminada. Quando um elemento elástico é deformado devido à apli¬ 
cação de uma força, momento torçor ou momento fletor, a energia de deforma¬ 
ção é armazenada no elemento. Para pequenas deformações na maior parte das 
geometrias, a relação entre força, momento ou torque aplicados e a deformação 
resultante pode ser assumida como sendo linear, como mostrado na Figura 3-17 
(repetida). Essa relação é frequentemente chamada de constante de mola k do 
sistema. A área abaixo do diagrama carga-deformação é igual à energia de de¬ 
formação, U, armazenada no elemento. Para uma relação linear, essa é a área de 
um triângulo. 



(4.20) 


onde Fé a carga aplicada e 5 é a deformação. 

Castigliano observou que quando um corpo é elasticamente defletido por 
qualquer carga, a deformação na direção dessa carga é igual à derivada parcial 
da energia de deformação em relação à carga. Representando uma carga genérica 
por Q e uma deflexão genérica por A, 


A = 


du 

3<2 


(4.21) 


Essa relação pode ser aplicada para qualquer caso de solicitação, normal, 
momento fletor, força cortante ou momento torçor. Se mais de uma solicitação 
atua sobre a mesma parte, seus efeitos podem ser sobrepostos usando a Equação 
4.21 para cada caso. 


Energia de deformação devido à força normal Para a força normal, a energia 
de deformação é obtida substituindo a expressão da deformação axial (Equação 
4.8) na Equação 4.20: 


1 F 2 l 
U= - — 

2 EA 


(4.22 a) 


que é válida somente se E e A não variam ao longo do comprimento 1. Se eles va¬ 
riam com a distância x ao longo do elemento, então uma integração é necessária: 




(4.22 b) 


Energia de deformação devido ao momento torçor Para momento torçor (ver 
na próxima seção) a energia de deformação é: 


U= 


2 Jo 


GK 


-dx 


(4.22 c) 


onde Té o torque ou momento torçor aplicado, G é o módulo de elasticidade 
transversal e K é uma propriedade geométrica da seção transversal, conforme 
definido na Tabela 4-2. 


Energia de deformação devido ao momento fletor Para o momento fletor, a 
energia de deformação é 



•' M 2 
o EI 


dx 


(4.22 d) 


onde M é o momento fletor que pode ser uma função de x. 






Capítulo 4 


175 


TENSÃO, DEFORMAÇÃO E DEFLEXÃO 


Energia de deformação devido à força cortante Para a força cortante em uma 
viga, a energia de deformação será uma função da geometria da seção transver¬ 
sal, assim como da carga e do comprimento. Para uma viga com seção transversal 
retangular, a energia de deformação é 


U= 


3 

5 


r ; v 2 
Jo GA 


dx 


(4.22e) 


onde Véa força cortante, que pode ser uma função de x. Para seções transversais 
que não são retangulares, a fração 3/5 será diferente. 

Os efeitos de forças cortantes nas deflexões de vigas serão geralmente me¬ 
nores do que 1% dos efeitos devido a momentos fletores quando a razão com¬ 
primento-altura da viga é >10. Portanto, somente vigas curtas terão efeitos sig¬ 
nificativos de forças cortantes. Para seções transversais não retangulares, 1/2 é 
frequentemente utilizado na Equação 4.22e em vez de 3/5, para se obter uma 
aproximação da energia de deformação devido a forças cortantes. Esse cálculo 
grosseiro indicará se a ordem de grandeza da deflexão devido à força cortante é 
suficiente para justificar um cálculo mais preciso. 


Deflexão pelo método de Castigliano 

Este método é útil para calcular deflexões em pontos particulares de um siste¬ 
ma. A Equação 4.21 relaciona força e deflexão através da energia de deforma¬ 
ção. Para um sistema deformado por mais de um tipo de solicitação, os efeitos 
individuais podem ser sobrepostos utilizando uma combinação das Equações 
4.21 e 4.22. Quando cargas de flexão e torção estão presentes, suas componen¬ 
tes de deflexão serão frequentemente maiores que aquelas devido a qualquer 
carregamento axial presente. Por essa razão, os efeitos axiais são algumas vezes 
ignorados. 

A deflexão em pontos em que não há carga real aplicada pode ser obtida 
aplicando-se uma “carga fictícia” no ponto e resolvendo a Equação 4.21 com a 
carga fictícia igualada a zero. O cálculo é simplificado se a diferenciação parcial 
da Equação 4.21 for realizada antes da integração definida nas Equações 4.22. 

Para se obter a máxima deflexão é necessário ter algum conhecimento de sua 
posição ao longo da viga. O método de função de singularidade, por outro lado, 
fornece a função deflexão sobre toda a viga, de onde os máximos e mínimos são 
facilmente obtidos. 


Cálculo de reações redundantes pelo método de Castigliano 

O método de Castigliano também representa um meio conveniente para se resol¬ 
ver problemas estaticamente indeterminados. Por exemplo, reações nos apoios 
redundantes atuando em uma viga podem ser obtidas a partir da Equação 4.21, 
igualando a deflexão no apoio a zero e resolvendo para a força. 


EXEMPLO 4-8 


Encontrando reações de uma viga estaticamente 
indeterminada usando o método de Castigliano 

Problema Encontre as forças de reação para a viga indeterminada na 
Figura 4-22e. 
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Viga engastada com apoio 
redundante 


FIGURA 4-22E 


Viga indeterminada. 


Dados A carga é uniformemente distribuída sobre a viga, como mos¬ 

trado. O comprimento é /. A magnitude da força distribuída é 
w. 

Hipóteses O peso da viga é insignificante comparado à carga aplicada. 

Solução Ver Figura 4-22e. 

1 Considere que a força de reação em A seja redundante e remova-a tempo¬ 
rariamente. A viga será, então, estaticamente determinada e irá defletir em 
A. Agora considere que a força de reação R A seja uma carga aplicada desco¬ 
nhecida que forçará a deflexão a ser zero (como deve ser se o ponto A é su¬ 
portado). Se escrevermos uma equação para a deflexão em A em termos de 
força R a e então solucionarmos para R A com a deflexão definida como zero, 
determinaremos a reação necessária R A . 

2 Escreva a Equação 4.21 para a deflexão y A na carga aplicada desconhecida 
R a em termos de energia de deformação na viga em tal ponto. 


dU 



3 Substitua a Equação 4.22 d e diferencie: 


(a) 



f' M dM , 
— T —dx 
Jo EI àR A 


(b) 


4 Escreva uma expressão para o momento da flexão a uma distância x de A: 


M = R a x 



5 Sua derivativa em relação a R A é: 


dM 

dR A 


6 Substitua ( c ) e (d) em (b) para conseguir: 


(c) 


(d) 




dx - — 

EI 


RJ 


wf 

~8~ 


7 Defina y A e resolva R A para conseguir: 


(e) 



8 Da soma de forças e soma de momentos, temos: 


(/) 


R, 


= —wl 


M, = — wl" 


(g) 
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4.12 TORÇÃO 


Quando barras são solicitadas por um momento em relação ao seu eixo longi¬ 
tudinal, diz-se que estão sob torção, e o momento aplicado é então denominado 
torque ou momento torçor. Essa situação é comum em eixos que transmitem 
potência, em aparafusadores e em qualquer situação em que o vetor do momento 
aplicado seja paralelo ao eixo longitudinal de um corpo, em vez de ser transversal 
a ele como no caso da flexão. Muitos elementos de máquinas são carregados com 
combinações de torques e momentos fletores, e essas situações serão tratadas em 
capítulos posteriores. Neste capítulo vamos considerar apenas o caso simples de 
solicitação puramente torcional. 

A Figura 4-28« mostra uma viga reta com seção transversal circular unifor¬ 
me, com um torque aplicado de modo que nenhum momento fletor ou outras for¬ 
ças estão presentes. Isso pode ser executado com uma chave com cabo duplo, que 
permite que um conjugado puro seja aplicado sem nenhuma força transversal. 
A extremidade fixa da barra está engastada em uma parede rígida. A barra gira 
em torno de seu eixo longitudinal, está livre e gira em um ângulo 9. As hipóteses 
para esta análise são as seguintes: 

1 O elemento analisado está distante de cargas aplicadas ou reações externas 
na barra. 

2 A barra está sujeita à torção pura em um plano normal ao seu eixo, e nenhu¬ 
ma carga axial, de flexão ou cortante, está presente. 

3 Seções transversais da barra permanecem planas e perpendiculares ao eixo. 

4 O material da barra é homogêneo, isotrópico e obedece à lei de Hooke. 

5 As tensões se mantêm abaixo do limite elástico. 

6 A barra está inicialmente reta. 

Seções circulares Um elemento diferencial retirado de qualquer lugar da su¬ 
perfície externa está sujeito a tensões de cisalhamento devido ao momento torçor. 
A tensão é de cisalhamento puro e varia de zero no centro até um máximo no raio 
externo, como mostra a Figura 4-28 b, 


Tp 


(4.23 a) 


T= — 


J 


onde T = torque aplicado, p = raio até qualquer ponto e / = momento polar de 
inércia da seção transversal. A tensão é máxima na superfície externa, com raio r. 



(a) Deflexão 0 


( b) Distribuição da tensão 
de cisalhamento x 


FIGURA 4-28 

Uma barra circular puramente torcional. 
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^ = y (4.23*) 

O giro angular devido ao torque aplicado é 

e =I (4 241 

onde I é o comprimento da barra e G é o módulo de elasticidade transversal do 
material como definido na Equação 2.5. 

Observe que a Equação 4.24 se aplica somente para seções transversais 
circulares. Qualquer outra forma de seção transversal terá comportamento bem 
diferente. O momento de inércia polar de uma seção transversal circular maciça 
de diâmetro d é 

1 4 

- TC Cl / a r\ r \ 

J = yy (4.25a) 


e para uma seção transversal circular oca de diâmetro externo d a e interno d t é 


J = 



(4.25 b) 


A seção transversal circular é o formato ótimo para qualquer barra sujeita 
a carregamento torcional e, se possível, deve ser usada em todas as situações de 
torção. 

Seções não circulares Em alguns casos, outros formatos podem ser neces¬ 
sários por razões de projeto. Seções transversais não circulares sujeitas à torção 
apresentam comportamento que viola algumas das hipóteses listadas anterior¬ 
mente. As seções não se mantêm planas e vão se distorcer. Linhas radiais não 
permanecem retas, e a distribuição da tensão de cisalhamento não é necessaria¬ 
mente linear ao longo da seção. Uma expressão geral para a máxima tensão de 
cisalhamento devido à torção em seções não circulares é 

^ | (4.26a) 

onde Q é uma função da geometria da seção transversal. O giro angular da seção 
transversal é 


0 = 


77 

KG 


( 4.26b) 


onde K é uma função da geometria da seção transversal. Observe a similaridade 
entre essa equação e a Equação 4.24. Para uma seção circular fechada (somente), 
o fator de geometria K é o momento polar de inércia, J. Para qualquer outra for¬ 
ma de seção transversal fechada que não seja circular, o fator K será menor que 
J para a mesmas dimensões de seção, o que indica a vantagem de se usar uma 
seção circular fechada para o carregamento torcional. Esse fato será demonstrado 
no próximo exemplo. 

Expressões para Q e K para diversas seções transversais podem ser obtidas 
na referência 3, assim como em outras fontes. A Tabela 4-2 mostra expressões 
para Qe K para algumas seções transversais usuais e também mostra as posições 
da máxima tensão de cisalhamento. 
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Tabela 4-3 Expressões para K e Q para algumas formas de seção transversal sob torção 

Os pontos pretos indicam pontos de máxima tensão de cisalhamento (Fonte: Ref. 4, com permissão) 

Formato K Q 


quadrado maciço 




K = ab 


16 

b 

f 

b 4 


— 3.36 — 

í- 


3 

a 


12a 4 J 


Q = 


8 a 2 b 2 
3a + 1,8b 


retângulo oco 



2 t 2 (a -1 ) 2 (b -1) 2 
at + bt - 2í 2 


Q = 2t(a - t)(b -1) 


cantos internos podem ter tensões mais altas se o raio do canto for pequeno 


elipse maciça 


elipse oca 
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(a) Placa plana 


t 



( b ) Circular aberta 



(c) Quadrada fechada 


t 



(d) Circular fechada 

FIGURA 4-29 

Seções transversais para o Exemplo 
4-6. 


EXEMPLO 4-9 


Projeto de uma barra de torção 


Problema Determine o melhor formato de seção transversal para uma 
barra de torção oca feita a partir de uma chapa de aço de 
dimensões conhecidas de modo a suportar uma carga pura¬ 
mente torcional com mínimo giro angular. Também encontre 
a máxima tensão de cisalhamento. 


Dados O torque aplicado é de 10 N-m. A chapa de aço tem compri¬ 

mento / = 1 m, largura w = 100 mm e espessura t= 1 mm. G = 
80,8 GPa. 

Hipóteses Tente quatro formatos diferentes de seção transversal: placa 
plana não conformada, seção circular aberta, seção circular 
fechada e seção quadrada fechada. O formato circular aberto 
é cilíndrico, mas sua junção não é soldada. As junções de for¬ 
matos fechados são soldadas para formar uma seção transver¬ 
sal contínua. Assuma um diâmetro médio ou perímetro médio 
consistente com a largura da chapa. 

Solução Yer Figura 4-29 e Tabela 4-2. 


1 As Equações 4.26 são válidas para todas as seções, sendo que substituímos 
K por JeQ por J/r no caso da seção circular fechada. 

2 A placa plana não conformada se comporta como uma seção retangular 
maciça, como mostra a Figura 4-29a e a Tabela 4-2. Ela tem dimensões a = 
w/2 = 0,05 m e b = r/2 = 0,0005 m: 


K = ab 


16 -3,36* 
3 a 


f 


,4 \ 


1 - 


V 


12a 


= (0,05)(0,0005) 3 


5,333 - 3,36 


0,0005 

0,05 


i (0,0005)“ 

12(0,05)' j 


(a) 


K = 3,312£-11 m = 33,123 mm 4 
Tl M 1 ) 


9 = 


GK (8,08£10)(3,312E-ll) 


= 3,736 rad = 214,1° 


Esse é obviamente um grande giro angular, indicando que a placa plana foi 
torcida como um saca-rolhas por esta carga torcional. 


3 a + 1,8 b 
8(0,05) 2 (0,0005) 3 

~ 3(0,05)+ 1,8(0,0005) (b) 

Q = 3,313£-8 m 3 = 33,13 mm 3 

x = — = -—-= 301,8 MPa = 43 772 psi 

Q 3,313£-8 F 


A máxima tensão de cisalhamento é de 300 MPa, o que exigiria um material 
com um limite de escoamento na tração acima de 520 MPa (75000 psi) de 
modo a não escoar e não deformar plasticamente. Isso requer um aço de alta 
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resistência. (Ver Seção 5.1 para a discussão dessa relação entre a resistência 
à tração e a resistência ao cisalhamento como definido na Equação 5.9 b.) 

3 A forma circular aberta é então conformada em um tubo de 3,18 cm de 
diâmetro, mas sua junção longitudinal não é soldada e é deixada aberta, 
como mostra a Figura 4-29 b. As expressões para Ke Q a partir da Tabela 
4-3 são: 



K 

0 


, -1 

2 

= — 71 

3 

= 3,228 6E-11 m 4 = 32,286 mm 4 


í 3 = — (w — 7t t)t 3 

3 v ' 


77 


(io)(i) 


GK (8,08£10)(3,2286£-ll) 


|(0,l-0,00l7t)0,001 3 
= 3,833 rad =219,6° 


(c) 


Este é um giro angular tão grande quanto o da placa plana. 


6nr + l,8f 

4;t 2 (0,01542) 2 (0,00l) 3 

“ 6ti(0,01542) + 1,8(0,001) (d) 

Q = 3,2097?-8 m 3 = 32,09 mm 3 

x = — =-—-= 311,6 MPa= 45201 psi 

Q 3,2097?-8 F 


A tensão e o giro são inaceitáveis. Trata-se de um projeto tão ruim quanto o 
da placa plana. 

4 O tubo com seção quadrada fechada é formado dobrando-se a chapa em 
uma seção quadrada cujo lado tem dimensão s = a= w/4. A junção é solda¬ 
da como mostra a Figura 4-29c. Da Tabela 4-2, K e Q, e a tensão e o giro 
são agora 


K 

K 

0 


2 t 2 (a-t) 4 
2 at - 21 2 



2-t-2r 

4 


= l,3827?-8 m 4 = 1382 mm 4 

= n = (io)(i) 

GK (8,087?10)(l,3827?-8) 


2(0,00l) 2 1^-0,001 j 


2( ~4~)(0,00l) - 2(0,00l) 2 


0,00895 rad = 0,51° 


(e) 


Q = 2t(a-tf = 2í^-rj =2(0,001)^^- 
Q = 1,1527?-6 m 3 


T 



10 

1,1527?—6 


8,7 MPa= 1259 psi 



(/) 
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Este ângulo de giro do tubo quadrado é muito menor que aquele da seção 
aberta e a máxima tensão de cisalhamento é agora muito mais razoável. 
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5 A forma circular fechada é conformada em um tubo de 3,18 cm de diâmetro 
externo e sua junção longitudinal é soldada como mostra a Figura 4-29 d. 
Podemos usar tanto as Equações 4.24 e 4.25 quanto as equações gerais 4.26 
envolvendo Ke Q, que são agora uma função de J para esta forma circular. 
Para o giro, 


K = J = 




32 


d,. = 


w 


d- = d„ — 21 


-21 


0,1 

71 


0,1 


-2{0,00l} 


32 

X=7=2,304£-8 m 4 = 23 041 mm 4 


32 


( 8 ) 


0 = 


77 


(io)(i) 


GK (8,08£10)(2,304£-8) 


= 0,0054 rad = 0,31° 


e para a máxima tensão de cisalhamento na superfície externa, 



Q= 1,4487?-6 m 3 


x = — =- 1(3 -= 6,91 MPa = 1002 psi 

Q 1.448E-6 


(h) 


6 Este projeto com seção circular possui a menor tensão e rotação e é certa¬ 
mente a melhor escolha dos quatro projetos apresentados. A espessura da 
parede poderia ser aumentada para reduzir ainda mais a tensão e a rotação, 
caso fosse desejado. O projeto também precisa ser verificado para um pos¬ 
sível empenamento torcional. Os arquivos EX04-09 podem ser abertos no 
programa de sua preferência. 


O exemplo anterior aponta a vantagem de se usar seções circulares sempre 
que solicitações torcionais estejam presentes. Lembre-se de que a quantidade 
de material, e, portanto, o peso, é idêntica nos quatro projetos deste exemplo. A 
seção quadrada fechada tem 1,6 vezes a rotação angular da seção circular fechada 
(tubo). A placa plana tem 691 vezes a rotação do tubo circular fechado. Observe 
que a seção circular aberta não é melhor sob torção que a placa plana; ela tem 708 
vezes a rotação angular do tubo fechado. Esse tipo de resultado é verdadeiro para 
qualquer seção aberta sob torção, quer seja para viga I, viga C, viga L, quadrado, 
círculo ou outra forma arbitrária. Qualquer seção aberta é geralmente pior sob 
torção que uma placa plana com seção transversal de mesmas dimensões. 
Obviamente, seções abertas deveriam ser evitadas para todas as aplicações 
com cargas torcionais. Mesmo seções fechadas não circulares devem ser evita¬ 
das, já que são menos eficientes sob torção que seções circulares fechadas. Ape¬ 
nas seções circulares fechadas, tanto ocas como maciças, são recomendadas 
para aplicações com carregamento torcional. 
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4.13 TENSÕES COMBINADAS 

É muito comum em componentes de máquinas haver combinações de solicita¬ 
ções que originam tanto tensões normais como de cisalhamento no mesmo com¬ 
ponente. Pode haver locais dentro do componente onde essas tensões aplicadas 
devem ser combinadas para se encontrar as tensões principais e a máxima tensão 
de cisalhamento. A melhor maneira de demonstrar isso é com um exemplo. 


EXEMPLO 4-10 


Tensões de flexão e de torção combinadas 

Problema Encontre os locais com as maiores tensões no suporte mostra¬ 
do na Figura 4-30 e determine as tensões aplicadas e princi¬ 
pais nestes locais. 

Dados O comprimento da haste é l = 6 in e do braço é a = 8 in. O diâ¬ 

metro externo da haste d = 1,5 in. Carga F = 1000 lb. 

Hipóteses A carga é estática e o conjunto está sob temperatura ambien¬ 
te. Considere as tensões de cisalhamento devido à força cor¬ 
tante assim como outras tensões. 

Solução Ver Figuras 4-30 a 4-33. 

1 Limitaremos nossa análise à haste, que é solicitada tanto à flexão (como uma 
viga engastada) como à torção. (O braço também precisaria ser analisado 
para um projeto completo). Primeiramente, os esforços internos solicitantes 
sobre o comprimento da haste precisam ser determinados desenhando os 
diagramas de força cortante, momento fletor e momento torçor para a haste. 

2 Os diagramas de força cortante e momento fletor são similares àqueles da 
viga engastada no Exemplo 4-5, com a diferença de que neste caso a força 
está na extremidade da viga em vez de se localizar em algum ponto inter¬ 
mediário. A Figura 4-31 mostra que a força cortante é uniforme ao longo 
do comprimento da viga e sua magnitude é igual à carga aplicada V max = F 
= 1000 lb. O momento máximo ocorre no engastamento e sua magnitude é 
M max — Fl— (1000)(6) = 6000 lb-in. (Ver Exemplo 4-5 para deduções.) 

O torque aplicado à haste se deve à força F atuando na extremidade do bra¬ 
ço de 8 in e é T max = Fa = (1000)(8) = 8000 lb-in. Observe que esse torque é 
uniforme sobre o comprimento da haste, já que ele pode sofrer reação opos¬ 
ta somente pela parede. A Figura 4-31 mostra todos esses três diagramas 
de esforços internos solicitantes. Fica claro por esses gráficos que a seção 
transversal mais solicitada é o engastamento, no qual todas as três solicita¬ 
ções são máximas. 


parede 



x 


Diagrama do 
carregamento 
1000-1 „ 

500- 

0 - 

-500- 

-1000 - F 
1 I 1 I 1 I 

0 2 4 6 


Diagrama de 
força cortante 


V 


1000 - 

500- 

o] . 


0 2 4 6 


Diagrama de 
momento fletor 



Diagrama de 
momento torçor 
T 

8000 - 


4000 


° 1 ' I ' I ' I 

0 2 4 6 

FIGURA 4-31 

Diagramas do carregamento para 
viga, força cortante, momento fletor 
e momento torçor do Exemplo 4-10. 


FIGURA 4-30 

Suporte do Exemplo 4-9. 
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(a) Distribuição da tensão 
normal de flexão em uma 
seção transversal 


y 



(b) Distribuição da tensão 
de cisalhamento devido 
à força cortante em uma 
seção transversal 


y 



(c) Distribuição da tensão 
de cisalhamento devido 
ao momento torçor 
em uma seção transversal 

FIGURA 4-32 

Seções transversais da haste do 

Exemplo 4-10. 


3 Vamos agora considerar uma seção da haste junto à parede e examinemos 
as distribuições de tensão nessa seção devido a essas solicitações. A Figura 
4-32íí mostra a distribuição das tensões normais de flexão através da seção, 
que atingem um máximo (+/-) nas fibras externas e zero na linha neutra. A 
tensão de cisalhamento devido à força cortante é máxima em todos os pon¬ 
tos no plano neutro ( xz ) e zero nas fibras externas (Figura 4-32/j). 

A tensão de cisalhamento devido à torção é proporcional ao raio, portanto 
é zero no centro e máxima em todos os pontos na superfície externa, como 
mostra a Figura 4-32c. Observe as diferenças entre as distribuições da ten¬ 
são normal de flexão e da tensão de cisalhamento devido ao momento tor¬ 
çor. A magnitude da tensão de flexão é proporcional à distância y a partir do 
plano neutro e, portanto, é máxima somente nas partes superior e inferior da 
seção, enquanto que a tensão de cisalhamento devido ao momento torçor é 
máxima em torno de todo o perímetro. 

4 Escolhemos dois pontos, At B da Figura 4-30, para serem analisados (tam¬ 
bém mostrado na Figura 4-33a), pois eles possuem as piores combinações 
de tensões. A maior tensão de flexão ocorrerá na fibra externa superior no 
ponto A, e ela se combina com a maior tensão de cisalhamento torcional 
que se localiza em torno de toda a circunferência externa da haste. Um ele¬ 
mento diferencial tomado no ponto A é mostrado na Figura 4-33 b. Observe 
que a tensão normal (a v ) atua na face x na direção xta tensão de cisalha¬ 
mento devido ao momento torçor (x ) atua na face x na direção +z. 

No ponto B, a tensão de cisalhamento devido ao momento torçor possui a 
mesma magnitude que a do ponto A, mas a direção desta tensão de cisalha¬ 
mento (x ) no ponto B apresenta diferença de 90° em relação à do ponto A. A 
tensão de cisalhamento devido à força cortante (x ) é máxima no ponto lí. Ob¬ 
serve que ambas as tensões de cisalhamento agem na direção —y, na face x no 
ponto B, como mostra a Figura 4-33c. Desse modo, as tensões de cisalhamen¬ 
to devido à força cortante e devido ao momento torçor se somam no ponto B. 


5 Calcule a tensão normal de flexão e a tensão de cisalhamento devido ao mo¬ 
mento torçor no ponto A usando as Equações 4.11 b e 4.1 9b, respectivamente. 


g x 


Mc _ ( FÍ)c 
I ~ 1 


1000(6)(0,75) 

0,249 


18108 psi 


T 


xz 


JY _ ( Fa)r 
J ~ J 


1000(8)(0,75) 

0,497 


= 12072 psi 


(a) 

(b) 


6 Calcule a máxima tensão de cisalhamento e as tensões principais que resul¬ 
tam dessa combinação de tensões aplicadas usando as Equações 4.6. 


o, - o. 


2 /r 18108 - 0 

+ T -Sl^“ 


+ 12072' = 15090 psi 


o, + o. 


' + T_ 


o 2 = 0 


a, + a. 


18108 

2 

18108 


+ 15090 = 24144 psi 


15090 = -6036 psi 


(c) 


7 Calcule a tensão de cisalhamento devido à força cortante no ponto B, na 
linha neutra. A máxima tensão de cisalhamento devido à força cortante na 
linha neutra de uma haste circular é dada pela Equação 4.15c. 
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x 


flexão 


4V_ 

3A 


4(1000) 

3(1,767) 


755 psi 


(d) 


O ponto B está sob cisalhamento puro. A tensão de cisalhamento total no 
ponto B é a soma algébrica da tensão de cisalhamento devido à força cor¬ 
tante e a tensão de cisalhamento devido ao momento torçor, já que ambas 
agem nos mesmos planos do elemento infinitesimal. 

^ - w + T**, = 12072 + 755 = 12827 psi (e) 


que, a partir da Equação 4.6 ou pelo círculo de Mohr, pode ser mostrado ser 
igual a maior tensão principal para esse ponto. 

8 O ponto A tem a maior tensão principal neste caso, mas observe que os va¬ 
lores relativos do torque e momento fletor aplicados determinam qual des¬ 
ses dois pontos terá a maior tensão principal. Ambos os pontos devem então 
ser verificados. Veja os arquivos EX04-10 no CD. 



4.14 CONSTANTE DE MOLA 

Todo elemento feito de material que tenha uma região de comportamento elás¬ 
tico pode se comportar como uma mola. Alguns elementos são projetados para 
funcionar como molas, fornecendo uma deformação controlada e previsível em 
resposta a uma carga aplicada ou vice-versa. A “característica de mola” de um 
elemento é definida por sua rigidez, ou constante de mola, k, que é a carga por 
unidade de deformação. Para molas com movimento linear, 

k = — (4.27 a) 

y 

onde Fé a carga aplicada e y é a deformação resultante. Unidades típicas são lb/ 
in ou N/m. Para molas com movimento angular, a expressão geral é 

k= T q (4.21b) 

onde Té o torque aplicado e 9 é a rotação angular resultante. Unidades típicas 
são in-lb/rad ou N-m/rad, ou às vezes expressas por in-lb/rev ou N-m/rev. 

A expressão da constante de mola para qualquer elemento é facilmente ob¬ 
tida a partir da equação da deformação, que fornece uma relação entre força (ou 
torque) e deformação. Por exemplo, para uma barra uniforme sob tensão axial, a 
deformação é dada pela Equação 4.8, repetida aqui e rearranjada para definir sua 
constante de mola axial. 


(a) Dois pontos de 
interesse para 
cálculos de tensões 



( b ) Elemento inifinitesimal 
de tensão no ponto A 



x 


k = — : mas v =-, então k - (4.28) 

y ' AE l 

Isso é uma constante de mola, dependente apenas da geometria da barra e das 
propriedades de seu material. 

Para uma barra de seção uniforme circular sob torção pura, a rotação é dada 
pela Equação 4.24, repetida aqui e rearranjada para definir sua constante de mola 
torcional: 

, T Tl , GJ 

k = — : mas 9 =-, então :k = - (4.29) 

9 GJ l 

Esta também é constante de mola, dependente apenas da geometria da barra e das 
propriedades do material. 



(c) Elemento inifinitesimal 
de tensão no ponto B 

FIGURA 4-33 

Elementos inifinitesimais de tensão 
nos pontos A e 6 em uma seção 
transversal da haste do Exemplo 4-10. 
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1 


F(x - a)' 1 



Viga engastada com 
carregamento concentrado 

FIGURA 4-22B 


Repetida. 


* O modelo de elemento finito foi, na 
verdade, mais longo do que o mostrado e 
tinha as cargas aplicadas nas extremidades, 
bem longe da seção mostrada. Isso foi feito 
de modo a não mostrar as concentrações 
de tensão locais nos pontos de aplicação 
da carga e a coincidir com os campos de 
tensão do exemplo fotoelástico, o que pro¬ 
vavelmente também foi mais longo do que 
o mostrado pela mesma razão. 
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Para uma viga engastada com uma carga pontual concentrada como mostra 
a Figura 4-22 b (repetida nesta página), a deflexão é dada pela Equação (j) do 
Exemplo 4-5, repetida aqui e rearranjada para definir a constante de mola da viga 
com a força aplicada em sua extremidade (a = /): 


mas, quando a — l, 
para F em x = l: 
então 


y 

y 

y 

k 


F 

6EI 

F 

6EI 
Fl 2 
6EI 
F_ _ 

y 



(x 3 - 3 lx 2 - d) = 


('-30 


Fl 3 

3EI 


Fx 

6EI 


(x - 31) 


3EI 

l 3 


(4.30) 


Observe que a constante de mola, k, de uma viga depende dos tipos de apoios e 
da distribuição de carregamento, uma vez que k depende da equação particular 
de deflexão da viga e do ponto de aplicação da carga. Analisaremos o projeto de 
molas com mais detalhes em um capítulo posterior. 


4.15 CONCENTRAÇÃO DE TENSÃO 

Toda a discussão sobre distribuições de tensão em elementos carregados pres¬ 
supôs, até agora, que as seções transversais dos elementos fossem totalmente 
uniformes. Entretanto, a maioria dos elementos de máquinas reais tem seções 
transversais não uniformes. Por exemplo, eixos são geralmente fabricados com 
diâmetros diferentes para acomodar rolamentos, engrenagens, polias, etc. Um 
eixo pode ter sulcos para anéis elásticos ou anéis de vedação, ou ter rasgos e 
furos para a fixação de outros elementos. Parafusos têm roscas e cabeças maiores 
que suas hastes. Qualquer uma dessas mudanças na geometria da seção transver¬ 
sal causará concentrações de tensão localizadas. 

A Figura 4-34 mostra a concentração de tensão causada por entalhes e chan¬ 
fros em uma barra plana sujeita a um momento fletor. Os efeitos de tensão, mos¬ 
trados na Figura 4-34 b, foram medidos usando técnicas de fotoelasticidade. A 
análise de tensão da fotoelasticidade exige a construção de um modelo físico da 
peça em um tipo de plástico transparente, que é então carregado e fotografado 
sob luz polarizada, o que leva ao surgimento da tensão sob forma de “franjas” 
que revelam a distribuição da tensão na peça. A Figura 4.34c mostra um mode¬ 
lo de elemento finito de uma peça com a mesma geometria que é carregada do 
mesmo jeito que o espécime fotoelástico. Suas linhas são isóbaras de níveis de 
tensão. Observe que na extremidade direita da peça, onde a seção transversal 
é uniforme, as linhas de franja da Figura 4.34 b são retas, de largura uniforme 
e espaçamento equivalente. As isóbaras do modelo de elemento finito da Figu¬ 
ra 4.24c têm padrão semelhante.* Isso indica uma distribuição de tensão linear 
nesse trecho da barra, distante dos entalhes, mas nas mudanças na geometria a 
distribuição de tensão é não linear e maior em magnitude. Nos chanfros em que a 
largura da parte é reduzida de D para d, as linhas de franja e as isóbaras de FEM 
apresentam uma dirupção e uma concentração de tensão indicativas da brusca 
mudança de geometria. O mesmo efeito é verificado na extremidade esquerda em 
torno dos dois entalhes. A Figura 4.34 b oferece evidência experimental, e a Fi¬ 
gura 4.34c, evidência computacional da existência de concentração de tensão em 
qualquer mudança da geometria. Tais mudanças geométricas em uma peça são 
frequentemente chamadas de “concentradores de tensão” e devem ser evitadas ou 
pelo menos minimizadas tanto quanto possível em um projeto. Infelizmente, não 
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entalhe 


CALCULA A PARTIR DE FÓRMULA 
DE FLEXÃO BASEADA EM 


(a) Amostra de teste 



entalhe 


filete 



( b ) Distribuição de tensão fotoestática 

FIGURA 4-34 



(c) Distribuição de tensão na análise por elemento finito 


Concentrações de tensões medidas por fotoelasticidade em uma barra plana com degrau e entalhe solicitada à flexão. 
(Reproduzida da referência 5, Fig. 2, p. 3, reimpresso com permissão da John Wiley & Sons, Inc.) 


é prático eliminar todos esses concentradores de tensão, uma vez que tais deta¬ 
lhes geométricos são necessários para acoplar peças e prover formas funcionais 
das peças. 

O valor de concentração de tensão em qualquer geometria particular é deno¬ 
tado por um fator geométrico de concentração de tensão K t para tensões normais, 
ou por K ts para tensões de cisalhamento. A tensão máxima em um concentrador 
de tensão local é então definida por 


® max ^I ® nom 


T — K T 

max ts nom 


(4.31) 


onde a nom e X nnm são as tensões nominais calculadas para a situação particular de 
solicitação e seção transversal local, pressupondo uma distribuição das tensões 
sobre a seção transversal correspondente a uma geometria uniforme. Por exem¬ 
plo, na viga da Figura 4.34, a distribuição nominal das tensões é linear e na fibra 
externa temos a nom = Mc/l. Então, nos entalhes, teriam um valor de O ma = K t Mc/I. 
Em um caso de tração axial, a distribuição das tensões nominais é como na Fi¬ 
gura 4-10 e, para a torção, como definida na Figura 4-28. Observe que as tensões 
nominais são calculadas utilizando-se a seção transversal local, que é diminuída 
devido à geometria do entalhe, isto é, usando d em vez de D como largura da 
seção do entalhe na Figura 4-34. 

Os fatores K t e K ts consideram apenas o efeito devido à geometria, e não 
consideram como o material se comporta diante de concentrações de tensões. A 
ductilidade ou fragilidade do material e o tipo de carregamento, se é estático ou 
dinâmico, também afetam o comportamento devido a concentrações de tensões. 


Concentrações de tensões na solicitação estática 

A ductilidade ou fragilidade do material têm um efeito conhecido na sua resposta 
à concentração de tensões em situações de solicitação estática. Vamos discutir 
cada um desses casos em separado. 
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P 



P 


K, 



c/a 

FIGURA 4-35 

Concentração de tensões na aresta 
de um furo elíptico em uma placa. 


Os materiais dúcteis escoam localmente em tomo do ponto de aumento de ten¬ 
são enquanto as partes do material distantes da descontinuidade geométrica per¬ 
manecem abaixo do ponto de escoamento. Quando um material escoa localmente, 
a sua curva de tensão-deformação se torna não linear e com baixa declividade (ver 
Figura 2-2), isso previne aumentos significativos de tensão naquele ponto. Quando 
a solicitação aumenta, mais material escoa e uma parte maior da seção transversal é 
trazida para o ponto de escoamento. Apenas quando toda a seção transversal atingir 
o ponto de escoamento é que o diagrama a-£ continuará até o ponto onde ocorre 
a falha por fratura. Assim, é comum ignorar os efeitos de concentração de tensões 
geométricas em materiais dúcteis sob solicitação estática. A tensão para a seção 
transversal local é calculada como se o concentrador de tensões não estivesse lá. 
Entretanto, a redução de sua seção transversal local ou momento de inércia devido 
à remoção de material é levada em conta, produzindo assim maiores tensões do que 
as que ocorrem em uma peça não entalhada com as mesmas dimensões globais. 

Os materiais frágeis não escoam localmente, uma vez que eles não sofrem 
deformações plásticas significativas. Assim, concentrações de tensão têm efei¬ 
tos em seu comportamento mesmo sob solicitação estática. Se a tensão no local 
concentrador de tensões exceder o limite de ruptura, uma trinca começará a se 
formar. Isso reduzirá o material disponível para resistir à solicitação e aumentará 
a concentração de tensões na estreita trinca. A peça então falhará rapidamente. 
Portanto, para materiais frágeis sob solicitações estáticas, o fator de concentração 
de tensões deve ser aplicado para aumentar a máxima tensão aparente de acordo 
com a Equação 4.31. 

Uma exceção entre materiais frágeis é para materiais fundidos frágeis que 
tendem a possuir muitas heterogeneidades e descontinuidades em sua estrutura 
devido a flocos de grafita na liga, bolhas de ar, outros materiais estranhos, partí¬ 
culas de areia, etc., que entram no material liquefeito ainda no molde. Essas des¬ 
continuidades dentro do material criam concentradores de tensão, que também 
estão presentes nos corpos de prova desses materiais utilizados para estabelecer 
as resistências básicas do material. Assim, os dados de resistência publicados 
incluem os efeitos de concentração de tensão. Adicionar um concentrador de 
tensão geométrico à peça contribui pouco em termos estatísticos aos que já se 
encontram no material. Portanto, o fator de concentração de tensão é comumente 
ignorado quando se trata de materiais fundidos frágeis ou qualquer material com 
defeitos conhecidos, distribuídos em seu interior, mas deve ser aplicado para as 
tensões em outros materiais frágeis. 

Concentrações de tensões sob solicitações dinâmicas 

Materiais dúcteis sob solicitações dinâmicas se comportam e falham como se fos¬ 
sem frágeis. Então, independentemente da ductilidade ou fragilidade do material, o 
fator de concentração de tensão deve ser aplicado quando cargas dinâmicas (fadiga 
ou impacto) estão presentes. Entretanto, ainda devem ser levados em conta parâme¬ 
tros relacionados aos materiais. Embora todos os materiais sejam afetados pela con¬ 
centração de tensão sob solicitações dinâmicas, alguns materiais são mais sensíveis 
que outros. Um parâmetro chamado sensibilidade ao entalhe, q, é definido para vá¬ 
rios materiais e utilizado para modificar os fatores K t e K ts para um dado material sob 
solicitação dinâmica. Os procedimentos serão discutidos em detalhe no Capítulo 6. 

Determinação dos fatores geométricos de concentração de tensões 

A teoria da elasticidade pode ser usada para fornecer funções de concentração de 
tensões para algumas geometrias simples. A Figura 4.35 mostra um furo elíptico 
em uma placa semi-infinita submetida a uma carga axial. Assumindo que o furo 
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seja pequeno em comparação com a placa e que esteja longe das extremidades, a 
tensão nominal é calculada com base na força aplicada e na área total a nom = P/A. 
O fator teórico de concentração de tensão na ponta foi desenvolvido por Inglis 
em 1913* e é 


K. 



(4.32 a) 


onde a é a metade da largura da elipse e c a metade da altura. Claramente, quando 
a altura do furo elíptico se aproxima de zero, criando uma trinca pontiaguda, a 
concentração de tensão vai para o infinito. Quando o furo é circular, a = c, K t = 
3. A Figura 4-35 também mostra um gráfico do K t como função de c/a, o inverso 
da razão da Equação 4-32a. A função tende assintoticamente para K t = 1 para 
grandes valores de c/a. 


Medição de concentração de tensão A teoria da elasticidade pode fornecer 
valores de concentração de tensões para alguns casos. Outros fatores de concen¬ 
tração de tensões foram obtidos experimentalmente utilizando-se peças subme¬ 
tidas a cargas controladas. Medidas experimentais podem ser feitas com strain 
gages, técnicas fotoelásticas, holografia a laser ou outros meios. Os métodos de 
análise por elementos finitos (FEA) e análise com elementos de contorno (BEA) 
estão sendo cada vez mais usados para calcular fatores de concentração de ten¬ 
sões. Quando a análise de tensões é feita com essas técnicas numéricas, os fato¬ 
res de concentração de tensões são obtidos automaticamente desde que a malha 
tenha sido feita suficientemente fina em torno das regiões de concentração de 
tensões (ver a Figura 4-51). 


Efeito da relação comprimento-largura Observe que a clássica análise de 
Inglis, datada de 1913, do caso de concentração de tensão descrito acima, su¬ 
põe uma “placa semi-infinita”, significando que as cargas são aplicadas longe 
do orifício. Recentemente, análises de FEA do caso de furo circular em lâmina 
mostraram que o fator de concentração de tensão é maior para placas muito cur¬ 
tas, como definido pela relação do comprimento da placa na direção da carga 
até sua largura L/W. Troyani et al. 18) mostram que, para relações L/W de menos 
de 2 e uma carga de tensão uniforme aplicada sobre largura W, os valores de K t 
de Inglis variam de 3 a 11 dependendo da razão do raio do furo em relação à 
largura da placa r/W em combinação com a razão L/W. Se seu projeto usa uma 
placa muito curta com furo(s) e está carregada com tensão, essa referência deve 
ser consultada em busca de um melhor valor de K t . Este estudo também mostrou 
que se a carga de tensão aplicada à placa é o resultado de um deslocamento uni¬ 
forme através da largura W em vez de uma força uniforme, então o valor de K t é 
reduzido. Isso se dá porque as teias mais duras ao redor do furo são forçadas a 
carregar a carga quando a seção transversal da extremidade deslocada é mantida 
indeformada pelo deslocamento uniforme. Isso aponta o efeito de condições de 
contorno em tensões em uma parte. Outros estudos dos mesmos autores mostram 
sensibilidade semelhante de K t à relação L/W da parte. A referência [9] analisa 
barras planas escalonadas em tensão, e [10] cobre barras planas redondas em ten¬ 
são. Neste último caso, elas mostram que aplicar carga uniforme na extremidade 
de grande diâmetro e fixar a pequena extremidade de uma barra escalonada dá 
K t decrescente com proporção L/W reduzida. Ainda que esses resultados sejam 
interessantes, as mudanças em K t não ocorrem até a relação de L/W tornar-se 
pequena (< 2), caso em que a barra ou haste escalonada começa a adquirir a apa¬ 
rência de uma pilha de panquecas. Essa configuração geométrica raramente pode 
ser encontrada no projeto de máquinas. 

Coletânea de concentração de tensão A mais conhecida e mais referenciada 
coletânea de fatores de concentração de tensões está em Peterson. 1 ’ 1 Este livro 


* C. E. Inglis, 1913, "Stresses in a Plate Due 
to the Presence of Cracks and Sharp Cor- 
ners". Engineering (London), v. 95, p. 415. 
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mostra resultados teóricos e experimentais de muitos pesquisadores na forma de 
gráficos úteis, onde os valores de K t e K ts para vários parâmetros geométricos e 
tipos de solicitação podem ser encontrados. Roark e Young 141 também fornecem 
tabelas de fatores de concentração de tensões para inúmeros casos. 

A Figura 4-36 e o Apêndice C contêm funções de concentração de tensões 
e seus gráficos, baseados na literatura técnica, para um conjunto de casos que 
representam as situações comumente encontradas no projeto de máquinas. Em 
alguns casos, expressões matemáticas aproximadas foram obtidas para represen¬ 
tar satisfatoriamente as curvas empíricas. Em outros casos, funções baseadas em 
listas (tabela de consulta) foram criadas para permitir a interpolação e obtenção 
automática do valor de K t no procedimento de cálculo das tensões. Enquanto 
essas funções de concentração de tensões (FCT) são aproximações da informa¬ 
ção encontrada na literatura, elas são muito mais práticas que os originais, uma 
vez que são incorporadas em um modelo matemático do problema de projeto de 
máquinas. Estas FCT são fornecidas neste livro como arquivos do TK Solver, que 
podem ser unidos a outros modelos ou usados como uma ferramenta em separado 
para calcular K t e K ts para qualquer geometria. Isso é preferível a procurar em 
gráficos para cada cálculo. 

Como um exemplo, a Figura 4-36 mostra a função de concentração de ten¬ 
sões para o caso de uma barra plana com um degrau sujeita a flexão (este e outros 
casos também são mostrados no Apêndice C). A redução na largura de D para 
d no degrau cria concentração de tensões, e a dimensão do raio r também é um 
fator. Esses fatores geométricos são representados pelos coeficientes adimensio- 
nais r/d e D/d. O primeiro destes é usado como a variável independente da equa¬ 
ção e o segundo determina qual das curvas será usada. A função concentração 
de tensões é realmente uma superfície tridimensional com os eixos r/d. D/d e K r 
Na Figura 4-36 estamos olhando para linhas dessa superfície 3D tomadas para 
diferentes valores de D/d e plotadas no plano r/d versus K t . A geometria da peça e 
a equação que calcula a tensão são definidas na figura, assim como a equação que 



r/d 


FIGURA 4-36 


a 

Mc 


nom 

I 

hd 2 

®mwc 

e: 

= K Pn,,n 





onde: 


D/d 

A 


b 


3,00 

0,907 

20 

-0,333 

33 

2,00 

0,932 

32 

-0,303 

04 

1,30 

0,958 

80 

-0,272 

69 

1,20 

0,995 

90 

-0,238 

29 

1,10 

1,016 

50 

-0,215 

48 

1,05 

1,022 

60 

-0,191 

56 

1,01 

0,966 

89 

-0,154 

17 


Fatores geométricos de concentração de tensões e funções para uma barra plana com degrau solicitada à flexão - veja 
também o Arquivo APP_C-10. (Extraído da Fig. 73, p. 98, R. E. Peterson, Stress Concentration Factors, John Wiley & Sons, 
1975, com permissão da editora.) 
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define cada curva de concentração de tensões. Na Figura 4-36, ela é uma função 
exponencial da forma 

K, = Ax b (4.32è) 

onde x representa a variável independente, ou r/d neste caso. Os valores do co¬ 
eficiente A e do expoente b são determinados para qualquer valor de D/d por 
uma regressão não linear de vários pontos colhidos dos dados experimentais. 
Os valores de A e b para várias magnitudes da segunda variável independente, a 
variável D/d, são dados na tabela j unto à figura. Ae b para outros valores de D/d 
podem ser interpolados. O nome do arquivo que calcula essas funções e também 
as interpola também está indicado nessa figura e no Apêndice C para cada um 
dos 14 casos mostrados. 

Esses gráficos de concentração de tensão fornecidos juntamente com os ar¬ 
quivos correspondentes serão úteis no projeto de elementos de máquinas neste 
livro e em sua prática como engenheiro. Para casos de solicitação e geometria 
não citados neste texto, veja as referências 3 e 4. 


Projeto para evitar concentração de tensões 

Geometrias complicadas geralmente são necessárias devido à função das peças 
da máquina. O projetista sempre encontra o problema de concentração de tensões 
em seções que possuem variações abruptas de forma ou dimensão. O melhor que 
se pode fazer é minimizar seus efeitos. O estudo das curvas de concentração de 
tensões para várias geometrias no Apêndice C mostra que, na maioria dos casos, 
quanto mais agudo for o canto e maior a magnitude da variação da dimensão, pior 
será a concentração de tensão. Para as barras com degrau na Figura 4-36, valores 
maiores da relação D/d e valores menores da relação r/d resultam em maiores 
concentrações de tensões. Partindo dessas observações, podemos afirmar algu¬ 
mas regras gerais para projetos que minimizam a concentração de tensões. 


1 Evite variações abruptas e/ou de grandes dimensões da seção transversal, 
quando possível. 

2 Evite cantos agudos e utilize o maior raio de transição possível entre as 
superfícies de diferentes contornos. 

São boas regras para serem ditas e melhores ainda para serem seguidas, mas 
restrições práticas do projeto frequentemente impossibilitam segui-las à risca. 
Alguns exemplos de projetos bons e ruins, quanto à concentração de tensões, são 
mostrados da Figura 4-37 até a 4-39 com alguns macetes usados por projetistas 
experientes para melhorar a situação. 

Analogia do fluxo de força A Figura 4-37a mostra um eixo com um grande 
rebaixo e um canto agudo, enquanto a Figura 4-31 b mostra o mesmo eixo com 
um raio de transição maior. Uma boa maneira de visualizar os estados de tensão 
no contorno de peças como essas é usar a analogia do fluxo de força, na qual 
se consideram as forças (e portanto as tensões) como escoando em torno dos 
contornos em um modo similar ao do fluido incompressível ideal dentro de um 
cano ou duto com mudanças no contorno. (Ver a Figura 4-34.) Um repentino 
estreitamento do cano ou duto resulta em um aumento da velocidade do fluido 
naquela região a fim de manter o fluxo constante. O perfil de velocidades é então 
concentrado em uma região menor. Formas com variações suaves são utilizadas 
em canos e dutos (e em objetos que atuam em meios fluidos, como navios e 
aeronaves) para reduzir a turbulência e a resistência ao escoamento. Suavizar os 
contornos (pelo menos internamente) pode ter benefícios semelhantes na redução 
de concentração de tensões. O contorno do fluxo de forças no degrau abrupto da 
Figura 4-37a é mais concentrado do que no projeto da Figura 4-31 b. 



(a) Fluxo de força em 
torno de um canto 
agudo (canto vivo) 



(b) Fluxo de força em 
torno de um canto 
arredondado 

FIGURA 4-37 

A analogia do fluxo de força 
para peças com variações em seu 
contorno. 
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rolamento rolamento rolamento rolamento 



(a) Concentração de tensões 
em um canto agudo 

FIGURA 4-38 


(, b) Redução da concentração 
de tensões com raio de 
concordância 


(c) Redução da concentração 
de tensões com ranhura 


(d) Redução da concentração 
de tensões com raio de 
concordância e arruela especial 


Modificações de projeto para reduzir a concentração de tensões em um canto agudo. 


O exemplo da Figura 4-38 é um eixo rebaixado no qual um rolamento de 
esferas deve ser encaixado. O rebaixo é necessário para estabelecer a posição do 
rolamento axial e radialmente no diâmetro do eixo. Os rolamentos comerciais 
possuem raios de concordância bem pequenos em seus cantos, o que força o pro¬ 
jetista a criar cantos bem agudos no rebaixo do eixo. Para reduzir a concentração 
de tensões no rebaixo (a), um raio maior do que o que o rolamento permite seria 
necessário. Três alternativas de projeto capazes de criar uma melhor situação de 
fluxo de forças são mostradas na figura. O primeiro projeto (b) remove material 
adicional do canto a fim de aumentar o raio de concordância e então “retorna” 
o contorno a fim de propiciar o posicionamento axial requerido pelo rolamento. 
Na segunda solução (c), remove-se material de trás do ressalto a fim de suavizar 
as linhas de força. A terceira solução (d) possui um grande raio de concordân¬ 
cia e uma arruela especial que cobre o raio e permite assentar o rolamento. A 
concentração de tensão é reduzida em cada caso em comparação com o projeto 
original. 

Uma solução similar de redução de material para melhorar o fluxo de força é 
vista na Figura 4-39ct, que mostra um rebaixo para um anel elástico em um eixo, 
com rebaixos de alívio adicionais em cada lado para suavizar a efetiva transição 
na dimensão da seção transversal. Os efeitos nas linhas de força são similares 
àqueles mostrados na Figura 4-38c. Outra fonte comum de concentração de ten¬ 
sões é uma chaveta necessária para fixar engrenagens, polias, volantes, etc., em 
um eixo. O rasgo da chaveta cria cantos agudos em regiões de máximas tensões 
devido à flexão e torção. Existem diferentes chavetas, as mais comuns são as cha¬ 
vetas paralelas retangulares e a chaveta de Woodruff, que corresponde a um seg¬ 
mento circular, como mostrado nas Figuras 4-38/? e 4-38c. Veja na Seção 10.10 
mais informações sobre chavetas e rasgo de chavetas. 

Outro exemplo (não mostrado) de redução de material para diminuição de 
concentração de tensões é a redução do diâmetro da parte não rosqueada de um 
parafuso para uma dimensão menor que o diâmetro de raiz da parte rosqueada. 
Uma vez que o contorno da parte rosqueada cria concentrações de tensões, a 
estratégia é manter as linhas de fluxo de força dentro da parte maciça (não ros¬ 
queada) do parafuso. 

Os exemplos mostrados mostram a utilidade da analogia de fluxo de força 
para fornecer um modo de melhorar qualitativamente o projeto de elementos de 
máquinas por meio da redução de concentração de tensões. O projetista deve mi- 
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nimizar as variações abruptas nos contornos internos dos fluxos de força internos 
pela escolha adequada da sua forma. 


4.16 COMPRESSÃO AXIAL - FLAMBAGEM 


A Seção 4.7 discutiu tensão e deformação devido à força normal e apresentou 
equações para seus cálculos, que serão convenientemente repetidas aqui. 


a x 


_P 

A 


(4.7) 


Aí = 


Pl 

AE 


(4.8) 


Quando a carga axial é invertida de tal modo que a barra sofra compressão, a 
Equação 4.7 sozinha pode não ser suficiente para determinar a carga admissível 
para a barra. Trata-se agora de uma coluna que pode então falhar por flambagem 
em vez de por compressão. A flambagem ocorre repentinamente e sem aviso, 
mesmo nos materiais dúcteis e, portanto, é uma das maneiras mais perigosas de 
falha. Você poderá experimentar a flambagem segurando as extremidades de uma 
régua comum com suas mãos e gradualmente aumentando a força de compressão 
axial. Ela irá resistir à força até um certo ponto quando, de repente, vai flambar 
em um formato curvo seguido pelo colapso da régua. (Se você se achar forte o 
suficiente, pode tentar o mesmo com uma lata de refrigerantes de alumínio.) 


anel elástico 



(a) Ranhuras de alívio podem 
reduzir a concentração de 
tensões em torno da 
ranhura de um anel elástico 



] chaveta 



( b ) Rasgo para chaveta 
retangular gera 
concentração 
de tensões 


índice de esbeltez 

Uma coluna curta vai falhar por compressão como mostrado na Figura 2-6, 
e sua tensão de compressão pode ser calculada pela Equação 4.7. Uma coluna 
média ou longa vai falhar por flambagem quando a carga axial exceder um valor 
crítico. A tensão de compressão pode estar bem abaixo da tensão de escoamento 
do material no momento da flambagem. O fator que determina se uma coluna é 
curta ou longa é o seu índice de esbeltez S r , 

S r =j (4.33) 

k 

onde l é o comprimento da coluna e k é o seu raio de giração. O raio de giração 
é definido por 

k = .P~ (4.34) 

VA 

onde I é o menor momento de inércia da seção transversal da coluna e A é a área 
da mesma seção transversal. 




(c) Rasgo para chaveta 
Woodruff gera 
concentração de 
tensões 

FIGURA 4-39 

Concentração de tensões em eixos. 


Colunas curtas 

Uma coluna curta é usualmente definida como uma coluna que possui um ín¬ 
dice de esbeltez menor do que 10. Então a tensão de escamento do material é 
utilizada como fator limitante e deve ser comparada com a tensão calculada 
pela Equação 4.7. 


Colunas longas 

Nas colunas longas é preciso calcular a carga crítica. A Figura 4-40 mostra 
uma coluna esbelta com cantos arredondados onde atuam forças de compressão. 
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P 


\ 



'P 


FIGURA 4-40 

Flambagem em uma coluna de Euler. 


As forças são coaxiais e inicialmente atuam na direção do centroide de área da 
coluna (um trecho da coluna foi removido para mostrar os esforços solicitantes 
em seu interior). A coluna é mostrada na posição levemente flexionada no sen¬ 
tido positivo do eixo y, o que leva o centroide a sair da posição de colinearidade 
com as forças das extremidades. Essa mudança de posição do centroide cria um 
braço de momento para as forças atuantes e provoca flexão além de compressão. 
O momento fletor tende a aumentar a deflexão lateral, a qual tende a aumentar 
o braço de momento! Uma vez excedido o valor crítico P cr , o retorno positivo 
desse mecanismo causa uma repentina e catastrófica flambagem. Não há um 
aviso visível. 

O momento fletor é dado por: 

M = Py (4.35) 


Para uma pequena deflexão da viga (repetição da Equação 4.17), 

M _ d 2 y 
~ÊÍ~ dx 2 


(4.17) 


Combinando 4.35 e 4.17, temos uma equação diferencial conhecida: 


dy P . 

—t + —y = o 

dx 2 ei 7 


(4.36) 


e que possui uma solução também bem conhecida: 


P P 

v = C, sen. —x + C, cos,—x 
V EI V EI 


(4-37 a) 


onde A e B são constantes que dependem das condições de contorno definidas 
para a coluna da Figura 4-40 como y = 0 em x = 0; v = 0 em x = l. A substituição 
dessas condições mostra que B = 0 e 


C, sen 



(4.37 b) 


Essa equação é satisfeita se A for igual a zero, mas esta é a solução trivial. Portan¬ 
to, A precisa ser diferente de zero e 


sen 



(4.37c) 


que é verdadeiro para 



(4.37 d) 


A primeira carga crítica ocorre para n= 1 e resulta em 


P 


cr 


nEI 

l 2 


(4.38a) 


Essa fórmula é conhecida como a fórmula de Euler para flambagem de 
colunas com extremidades arredondadas ou biarticuladas. Observe que a carga 
crítica é uma função apenas da geometria da seção transversal da coluna, /, 
seu comprimento /, e o módulo de elasticidade do material, E. A resistência 
do material não é um fator. Utilizar um aço mais resistente (com limite de 
escoamento mais alto), por exemplo, não resolverá o problema, porque todas 
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as ligas de aço possuem essencialmente o mesmo módulo de elasticidade, e, 
assim, a falha ocorrerá com a mesma carga crítica independentemente da ten¬ 
são de escoamento. 

Substituindo a Equação 4.33 e a expressão I = Ak 2 da Equação 4.34 na 4.38a, 
temos 


n 2 EAk 2 

l 2 


ií 2 EA n 2 EA 



(4.38b) 


Normalizando a Equação 4.38b pela área da seção transversal da coluna, 
obtemos a equação para a tensão crítica de flambagem, 


K 

A 



(4.38c) 


que possui as mesmas unidades de tensão, ou resistência. É a força por unidade 
de área que causa flambagem em uma coluna com extremidades arredondadas 
ou biarticuladas. Assim ela representa a resistência de uma coluna particular em 
vez da resistência do material do qual ela é feita. 

Substituindo 4.38a em 4.37a, temos a curva de deflexão desta coluna: 


nx 

y-C, sen — 
1 1 


(4.39) 


que é meio-período de uma senoide. Observe que diferentes condições de con¬ 
torno, ou de extremidades, resultam em diferentes curvas de deflexão e cargas 
crítica diferentes. 


Condições de contorno 

Na Figura 4-41 são mostradas diversas condições de contorno possíveis. A colu¬ 
na com as extremidades arredondadas e a biarticulada das Figuras 4-4la e 4-4lb 
são essencialmente a mesma. Ambas apresentam forças de reação e não apresen¬ 
tam momentos em suas extremidades. Como foi citado acima, suas condições de 
contorno são idênticas. Suas cargas críticas são definidas pela Equação 4.38c e 
suas deflexões, pela Equação 4.39. 

A coluna da Figura 4-4 lc, com uma extremidade engastada e outra livre, 
apresenta forças e momentos reativos em sua base controlando assim a deflexão 
y e a rotação y' nessa extremidade, mas não controla o movimento em x nem em 
y de sua extremidade livre. Suas condições de contorno são y = 0 e y' = 0 em x = 
0. Substituindo essas condições na Equação 4.37a, temos, 


Per _ K E 

A 4S 2 

(4.40a) 

nx 

y = C, sen — 

1 21 

(4.40b) 


A curva de deflexão da coluna de Euler engastada livre é um quarto de uma 
senoide e ela corresponde à parte de uma coluna biarticulada com o dobro de 
seu comprimento e mesma seção transversal. Essa coluna pode suportar apenas 
1/4 da carga crítica de uma coluna biarticulada. Essa redução pode ser calculada 
pela utilização do comprimento efetivo, l ef , para uma coluna com condições de 
contorno diferentes das da coluna biarticulada utilizada para achar as equações 
da carga crítica. 
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(a) Biarredondado ( b ) Biarticulado (c) Engastado livre (d) Engastado articulado (e) Biengastado 

FIGURA 4-41 

Várias condições de contorno e suas curvas de deflexão (forças aplicadas em cor e forças reativas em preto). 


A coluna com uma extremidade engastada e a outra articulada (Figura 4-41 d) 
tem um comprimento efetivo l ef = 0,707/, e a coluna biengastada, l ef = 0,5/. Condi¬ 
ções de contorno dessas colunas mais rígidas fazem com que seu comportamento 
seja similar ao de colunas biarticuladas mais curtas e, portanto, são capazes de 
suportar cargas maiores. Substitua o comprimento efetivo apropriado na Equação 
4.33 para obter o índice de esbeltez adequado para se usar em qualquer uma das 
fórmulas de carga crítica: 

S r = l f (4.41) 

k 

onde o valor de l ef é definido na Tabela 4-3 para várias condições de contorno. 
Observe que as colunas com uma extremidade engastada e outra articulada e a 
biengastada possuem valores teóricos de l ef de 0,707/ e 0,5/, respectivamente, 
mas esses valores são raramente usados porque dificilmente se consegue um en- 
gastamento que impeça qualquer movimento angular na extremidade da coluna. 
Juntas soldadas geralmente permitem alguma rotação angular, o que vai depen¬ 
der da rigidez da estrutura na qual a coluna está soldada. 


Tabela 4-4 Comprimentos efetivos relacionados às condições de contorno 

Condições de contorno 

Valor teórico 

Recomendação do AISC* 

Valor conservador 

Biarredondado 


k f =l 

k f =I 

Biarticulado 


k f =l 

l«=l 

Engastado livre 

V=2Í 


(,= 2,4/ 

Engastado articulado 

l 4 = 0,707/ 

1! 

p 

00 

o 

h f =l 

Biengastado 

/^ = 0,5/ 

l s/ = 0,65/ 
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A análise teórica também supõe que as forças estão perfeitamente alinhadas 
com o eixo da coluna. Essa condição raramente se realiza na prática. Qualquer 
excentricidade no carregamento causará um momento e, assim, maiores de¬ 
flexões que as esperadas pelo modelo. Por essa razão, o AISC* sugere valores 
maiores para / e/ que os valores teóricos, e alguns projetistas usam valores ainda 
mais conservadores mostrados na terceira coluna da Tabela 4-3. O problema de 
colunas sob cargas excêntricas será discutido posteriormente. 

Colunas intermediárias 

Gráficos das Equações 4.7 e 4.38c são apresentados na Figura 4-42 como função 
do índice de esbeltez. O limite de escoamento na compressão do material, S , 
é usado como o valor de a x na Equação 4.7, e a tensão crítica de flambagem da 
Equação 4.38c foi plotada no mesmo eixo da resistência do material. A região 
OABCO definida por essas duas linhas e os eixos pareceria ser uma região segura 
para a tensão de compressão da coluna. Porém, experiências mostram que colu¬ 
nas nessas condições algumas vezes falham. O problema ocorre quando a carga 
está na região ABDA e perto da intersecção das duas curvas no ponto B. J. B. 
Johnson sugeriu ajustar uma parábola entre o ponto A e a tangente no ponto D da 
curva de Euler (Equação 4.38c), que exclui a zona de falha empírica. O ponto D 
é normalmente tomado como a intersecção da curva de Euler e a linha horizontal 
em S yc 12. O valor de (S r ) D correspondente ao ponto D pode ser encontrado na 
Equação 4.38c. 


Syc _ n 2 E 



(4.42) 


* O American Institute of Steel Construc- 
tion (Instituto Americano da Construção em 
Aço), em seu Manual of Steel Construction 
(Manual de Construção em Aço). 



curva para colunas curtas (Eq. 4.7) 


0 


(S r ) D índice de esbeltez S, 


IIIUIVV WÜUVIIVZJ KJ r 

curvas de Johnson -I-► curvas de Euler 

(b) Curvas de falha para condições de 
contorno diferentes 



(a) Construção da curva de falha de colunas 


FIGURA 4-42 

Curvas de Euler, Johnson e de coluna curta para falhas em colunas. 
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A equação da parábola ajustada entre os pontos A e D é 


Kr 

A 


Ml 

271 


V 


(4.43) 


Utilizando as Equações 4.38c e 4.43 sobre suas regiões correspondentes, te¬ 
mos um modelo razoável para a falha em colunas carregadas concentricamente. 
Se o índice de esbeltez é < ( S r ) D , use a Equação 4.43; senão, use a Equação 4.38c. 
Observe que a Equação 4.43 é válida e conservativa para colunas curtas. As Equa¬ 
ções 4.38c e 4.43 preveem tensões críticas de falha calculadas, portanto é preciso 
utilizar um coeficiente de segurança adequado para encontrar a tensão admissível. 

O arquivo COLMPLOT calcula a carga crítica e desenha as curvas de falha 
da coluna da Figura 4-42 para qualquer escolha de S , S r , E e condições de con¬ 
torno. Ele pode ser usado para conferir o projeto de qualquer coluna carregada 
concentricamente ou para examinar projetos alternativos. O leitor pode experi¬ 
mentar o programa alterando os valores dos parâmetros citados e observando os 
efeitos nas curvas plotadas. 


EXEMPLO 4-11 


Projeto de colunas com carregamento concêntrico 

Problema Uma casa em frente à praia deve ser elevada 10 ft acima de 
seu nível e colocada sobre um conjunto de colunas de aço. O 
peso que cada coluna deve suportar é estimado em 200000 lb. 
Dois projetos são considerados, um usando tubos quadrados e 
outro usando tubos redondos de aço. 

Dados Projete as colunas com um coeficiente de segurança 4. Deter¬ 

mine as dimensões externas dos tubos, assumindo a espessura 
das paredes dos tubos como sendo de 0,5 in, para ambos os 
casos. A liga de aço tem tensão de escoamento em compressão 
igual a S = 60 kpsi. 

Hipóteses O carregamento é concêntrico e as colunas são verticais. Suas 
bases estão engastadas no concreto e os topos estão livres, 
criando uma condição de contorno engastado-livre. Use os fa¬ 
tores de condição de contorno recomendados pela AISC. 

Solução Ver Tabela 4-5, partes 1 e 2. 


1 Esse problema, conforme dito, requer uma solução iterativa, pois a carga 
admissível é especificada e são pedidas as dimensões das secções transver¬ 
sais das colunas. Se fosse o inverso, as Equações 4.38c, 4.42 e 4.43 pode¬ 
ríam ser diretamente resolvidas para determinação das cargas admissíveis 
para a geometria escolhida. 

2 Para resolver este problema usando apenas uma calculadora, é necessário 
estimar um valor para uma dimensão da seção transversal, como por exem¬ 
plo o diâmetro externo, calcular as propriedades dessa seção (a área A, o 
momento de inércia /, o raio de giração k e o índice de esbeltez 1,.,/k) e en¬ 
tão usá-las nas Equações 4.38c, 4.42 e 4.43 para determinar a carga admis¬ 
sível com o coeficiente de segurança. Não se sabe em princípio se a coluna 
é uma coluna de Euler ou de Johnson, então o índice de esbeltez ( S r ) D do 
ponto de concordância deve ser determinado pela Equação 4.42 e compara¬ 
do ao S r real da coluna para decidir se será usada a fórmula de Euler ou a de 
Johnson. 
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3 Assuma o diâmetro externo do tubo redondo como sendo 8 in, como pri¬ 
meira tentativa. A área A, o momento de inércia / e o raio de giração k para 
um tubo redondo de espessura de parede de 0,5 in então são 


A 

I 

k 


71 (dg ~ d ?) jt(64-49) ^ 


781 in" 


4 do-d,) jr(4096- 240l) 4 

—>-^= 83,203 in 4 

64 64 


83,203 

11,781 


= 2,658 in 


(a) 


4 Calcule o índice de esbeltez S r para essa coluna e compare-o ao valor 
(S r ) D correspondente ao ponto de concordância entre as curvas de Euler e 
Johnson (Equação 4.42). Use o valor recomendado pelo AISC (Tabela 4-4) 
para uma coluna engastada livre de l ef = 2,1/. 


Mn 


ef 

k 


120 ( 2 , 1 ) 

2,658 


94,825 


m mm 

y s y V 60000 


99,346 


(b) 


5 O índice de esbeltez para essa coluna está à esquerda do ponto de concor¬ 
dância e, logo, está na região de Johnson da Figura 4-42. Então deve ser 
usada a Equação 4.43 para se encontrar a carga crítica P cr e aplicar o coefi¬ 
ciente de segurança para determinação da carga admissível P adm . 


P = A 


Sy E 


SA 

271 


11,8 



1 

3E1 


6£4(94,83) 

2tt 


= 384866 lb 


A 

SF 


384866 

4 


= 96217 lb 


(c) 


6 Esse caiTegamento é consideravelmente menor que o carregamento de 
200000 lb requerido, e, portanto, os cálculos dos passos 3-5 devem ser 
repetidos, usando maiores valores para o diâmetro externo (ou maiores 
espessuras do tubo), até que se obtenha uma carga admissível adequada. O 
problema também pede o projeto de uma coluna usando tubos quadrados, o 
que alterará apenas as Equações ( a ) do passo 3 acima. 

7 Este é claramente um processo entediante quando a solução do problema 
é feita com uma calculadora e clama por uma abordagem melhor. Um so- 
lucionador de equações ou uma planilha de cálculo podem ser utilizados 
como ferramentas para tal tarefa. Um solucionador iterativo é necessário 
para esse problema. Pode-se especificar a carga admissível desejada e dei¬ 
xar que o programa faça as iterações até convergir ao valor do diâmetro 
externo (D ext ) que suporte o carregamento desejado, dada a espessura do 
tubo. E necessário, porém, prover os programas com valores de estimativa 
iniciais para os parâmetros desconhecidos a fim de dar início à iteração. Os 
arquivos EX04-10 estão no CD-ROM. 

8 Os programas fornecem a solução do problema tanto para colunas de seção 
quadrada como para colunas de seção redonda e escolhe entre as fórmulas de 
Euler e Johnson baseado nos valores relativos dos índices de esbeltez calcu¬ 
lados no passo 4 acima. A solução completa leva apenas alguns segundos em 
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Tabela 4-5 Exemplo 4-11 projeto de colunas 

Parte 1 Projeto de colunas tubulares redondas 

Dados 

Variável 

Resultados 

Unidade 

Comentário 





Dados do problema 

'circle 

Shape 



forma da coluna: ‘square ou 'circle 

120 

L 


in 

comprimento da coluna 

0,5 

Wall 


in 

espessura de parede da coluna 

2,1 

End 



fator de condição de contorno da AISC 

30 £6 

E 


psi 

módulo de elasticidade 

60 000 

Sy 


psi 

tensão de escoamento em compressão 

4 

FS 



coeficiente de segurança 

200 000 

Allow 


lb 

carregamento admissível desejado 





Resultados calculados 

G* 

Dout 

11,35 

in 

diâmetro externo da coluna 


Leff 

252 

in 

comprimento efetivo da coluna 


Sr 

65,60 


índice de esbeltez 


Srd 

99,35 


S r no ponto de concordância 


Load 

46921 

lb 

carregamento unitário crítico 


Johnson 

46921 

lb 

carregamento unitário de Johnson 


Euler 

68811 

lb 

carregamento unitário de Euler 


Din 

10,35 

in 

diâmetro interno da coluna 


k 

3,84 

in 

raio de giração 


i 

251,63 

in A 4 

momento de inércia 


A 

17,05 

in A 2 

área da seção transversal 


* Indica que uma estimativa inicial é requerida para iniciar a iteração. 


ambos os programas. A Tabela 4-5 parte 1 mostra a solução para a coluna de 
seção circular, enquanto a Tabela 4-5 parte 2, para a de seção quadrada. 

9 Uma coluna redonda de 11,3 in diâmetro e 0,5 in de espessura é adequada 
para suportar o carregamento especificado. Trata-se de uma coluna Johnson 
com índice de esbeltez efetivo de 65,6 e peso 579 lb. Nesse caso, a fórmula 
de Euler prevê uma carga crítica aproximadamente 1,5 vezes maior que 
a prevista pela fórmula de Johnson, de modo que esta coluna estaria na 
“região de perigo” correspondente à região ABDA na Figura 4-42 caso se 
utilize a fórmula de Euler. Se fosse escolhido o tubo quadrado com parede 
de espessura 0,5 in, o comprimento externo de seu lado seria de 9,3 in para 
o mesmo índice de esbeltez e carga admissível, mas a coluna seria mais 
pesada: 600 lb. Uma coluna tubular de seção quadrada será sempre mais 
resistente do que uma redonda de mesmos diâmetro externo e espessura de 
parede porque suas propriedades (área, momento de inércia e raio de gira- 
ção) serão maiores devido ao fato de o material localizado nos cantos estar 
em raios maiores. No entanto, o peso adicional implica em maiores custos 
com relação a uma coluna redonda com mesma resistência. 
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Tabela 4-5 Exemplo 4-11 projeto de colunas 

Parte 2 Projeto de colunas tubulares quadradas 

Dados 

Variável 

Resultados 

Unidade 

Comentário 





Dados do problema 

'square 

Shape 



forma da coluna: ‘square ou ‘circle 

120 

L 


in 

comprimento da coluna 

0,5 

Wall 


in 

espessura de parede da coluna 

2,1 

End 



fator de condição de contorno da AISC 

30£6 

E 


psi 

módulo de elasticidade 

60000 

Sy 


psi 

tensão de escoamento em compressão 

4 

FS 



coeficiente de segurança 

200000 

Allow 


lb 

carregamento admissível desejado 





Resultados calculados 

G* 

Dout 

9,34 

in 

diâmetro externo da coluna 


Leff 

252 

in 

comprimento efetivo da coluna 


Sr 

69,69 


índice de esbeltez 


Srd 

99,35 


S, no ponto de concordância 


Load 

45235 

lb 

carregamento unitário crítico 


Johnson 

45235 

lb 

carregamento unitário de Johnson 


Euler 

60956 

lb 

carregamento unitário de Euler 


Din 

8,34 

in 

diâmetro interno da coluna 


k 

3,62 

in 

raio de giração 


i 

231,21 

in A 4 

momento de inércia 


A 

17,69 

in A 2 

área da seção transversal 


*lndica que uma estimativa inicial é requerida para iniciar a iteração. 


Colunas excêntricas 

A discussão acima sobre falha da coluna foi feita considerando-se que a carga 
aplicada era concêntrica à coluna e passava exatamente através de seu centroide. 
Embora essa condição seja desejável, é raramente obtida na prática, pois as tole¬ 
râncias de fabricação vão fazer com que a carga seja de alguma forma excêntrica 
ao eixo centroidal da coluna. Em outros casos, o projeto pode deliberadamente 
introduzir uma excentricidade e, conforme mostra a Figura 4-43. Qualquer que 
seja o caso, a excentricidade muda a situação do carregamento de forma signi¬ 
ficativa pela superposição de um momento fletor Pe ao carregamento axial P. O 
momento fletor provoca uma deflexão lateral y, que por sua vez aumenta o braço 
de momento para e + y. A somatória dos momentos em torno de A dá: 

IM A = -M + Pe + Py = -M + P(e+ y) = 0 (4.44a) 


Substituindo a Equação 4.17, chega-se à equação diferencial: 

d 2 y P Pe 

dx 2 EI ' EI 


(4.44 b) 


P 



FIGURA 4-43 


As condições de contorno são x = 0, y = 0 e x = 112, dy/dx = 0, as quais levam 
à seguinte solução para a deflexão na metade do comprimento da coluna: 


Uma coluna com carregamento 
excêntrico. 
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* Relatório de um comitê de pesquisa sobre 
colunas de aço, Trans. Amer. Soc. Civil En- 
grs., 98 (1933). 


l_ 

2 V EI 


y = e sec 
e para o momento fletor máximo 

M, mx =-P(e + y) = -Pe sec 
A tensão de compressão é 


-1 


1 

2 V EI 


(4.45a) 


(4.456) 


_ P Mc _ P Mc 

c ~ A I~A Ak 2 (4.46a) 

Substituindo a expressão para o momento máximo da Equação 4.456: 


P 

° c ~ A 


ec 


l 


1 + — sec — 


\k V4Ê4 


(4.466) 


Ocorrerá falha na metade do comprimento da coluna quando a tensão de 
compressão máxima exceder a tensão de escoamento do material se este for dúc¬ 
til, ou a tensão de ruptura, se este for frágil. Fixando o c igual à tensão de esco¬ 
amento à compressão para um material dúctil, chega-se a uma expressão para o 
carregamento unitário crítico de uma coluna excêntrica: 



(4.46c) 


Esta é chamada de fórmula da secante para colunas. O fator de condição 
de contorno apropriado da Tabela 4-4 é usado para obter um comprimento efe¬ 
tivo l ef que leva em consideração as condições de contorno da coluna. O raio de 
giração k para a Equação 4.46c é calculado em relação ao eixo em torno do qual 
o momento fletor aplicado age. Se a seção transversal da coluna é assimétrica e 
o momento fletor não age em torno do eixo mais fraco, deve-se verificar tanto se 
não há falha pelo carregamento concêntrico em torno do eixo com menor k como 
se não há falha devido à carga excêntrica no plano de flexão. 

A fração ec/6 2 na Equação 4.46c é chamada razão de excentricidade E r da 
coluna. Um estudo de 1933* concluiu que o valor 0,025 é um valor razoável para 
a razão de excentricidade considerando variações típicas de carregamento em co¬ 
lunas Euler concentricamente carregadas. Porém, se a coluna estiver na região de 
Johnson, a fórmula de Johnson aplicar-se-á para valores de E r menores, em torno 
de 0,1 (ver a Figura 4-44 e sua discussão). 

A Equação 4.46c é função difícil de se avaliar. Ela não só requer uma so¬ 
lução iterativa, como também a função secante vai para ± o que causa pro¬ 
blemas computacionais. Ela também produz resultados incorretos quando a 
função secante fica negativa. O arquivo denominado SECANT computa e gera 
o gráfico da Equação 4.46c (tanto para a fórmula de Euler quanto para a de 
Johnson) dentro de uma faixa de índices de esbeltez para qualquer variedade de 
valores para razão de excentricidade e para os parâmetros para colunas de seção 
transversal circular. Colunas não circulares também podem ser calculadas por 
esse programa, especificando a área A e o momento de inércia I como entradas, 
em vez de usar as dimensões lineares da coluna. Ao usar esse programa, é im¬ 
portante tomar cuidado para gerar o gráfico da função resultante e observar as 
regiões nas quais os resultados estão incorretos devido ao comportamento da 
secante, se houver algum. Esses resultados incorretos são evidentes no gráfico. 
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índice de esbeltez S r 

FIGURA 4-44 

Linhas secantes (coloridas) superpostas às linhas de Euler, Johnson e de coluna curta. 


A Figura 4-44 mostra gráficos da Equação 4.46c gerados pelo programa SE- 
CANT (dentro de regiões válidas 1 ), superpostas aos gráficos da Figura 4-42. Essas 
curvas estão normalizadas pela resistência de escoamento na compressão do mate¬ 
rial. As formas da curva são as mesmas para qualquer módulo de elasticidade E\ so¬ 
mente as escalas horizontais do gráfico mudam. A relação entre a razão das escalas 
de S r com a razão dos valores de E para diferentes materiais é mostrada na figura. 

As curvas secantes são todas assintóticas à curva de Euler para altos valores 
de S r . Quando a razão de excentricidade é igual a zero, a curva secante coincide 
com a curva de Euler até quase o nível da linha correspondente a coluna curta. 
Quando a razão de excentricidade se torna menor do que aproximadamente 0,1, 
as funções secantes projetam-se na região de falha empírica para colunas concên¬ 
tricas, denominada ABDA na Figura 4-42, isto é, elas se movem acima da linha de 
Johnson. Isso indica que para colunas intermediárias excêntricas com peque¬ 
nas razões de excentricidade, a fórmula para colunas concêntricas de Johnson 
(preferivelmente à formula da secante) pode ser usada como critério de falha e 
deve também ser calculada. 


4.17 TENSÕES EM CILINDROS 


Os cilindros são frequentemente usados como recipientes pressurizados ou em 
tubulações que podem estar sujeitos a pressões internas e/ou externas, conforme 
mostrado na Figura 4-45. Algumas aplicações comuns são cilindros pneumáticos 
ou hidráulicos, tanques ou silos de armazenamento de fluidos e cano de armas. 
Alguns desses dispositivos possuem suas extremidades abertas, outros são total¬ 
mente fechados. Se abertos, as paredes do cilindro estarão submetidas a um esta¬ 
do de tensão bidimensional, com componentes de tensão nas direções tangencial 
(circunferencial) e radial. Se fechados, uma tensão na terceira dimensão, chama¬ 
da longitudinal ou axial, também estará presente. Essas três tensões aplicadas são 
mutualmente ortogonais e são principais, uma vez que não há cisalhamento para 
pressões uniformemente distribuídas ao longo das paredes do cilindro. 


+ Observe na Figura 4-44 que as curvas se¬ 
cantes para razões de excentricidade iguais 
a 0,01,0,05 e 0,1 terminam abruptamente 
próximo à linha de Euler. Esse é o local onde 
ocorre a primeira descontinuidade na fun¬ 
ção secante, e os dados além desse ponto 
são inválidos até que a secante se torne po¬ 
sitiva novamente. Ver os gráficos no arquivo 
SECANT para maiores esclarecimentos. 
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Um cilindro submetido a pressões interna e externa. 


Cilindros de parede espessa 

Na Figura 4-45, um elemento diferencial anular de raio r é mostrado. As tensões 
radial e tangencial que agem sobre esse elemento, para um cilindro aberto, são 
dadas pelas equações de Lame: 


2 

Pi r i 

2 2 2 / 

- Po r o . r i r o (P, 

-Po) 

2 

2 2(2 

2 \ 

>o 

~ T i r \ r a 

" r « ) 

2 

Pi r i 

-Po r o r i r o (P 

-Po) 

2 

2 2(2 

2 \ 

>o 

~r, r [r a 

) 


(4.47a) 


(4.47 b) 


onde r. e r o são, respectivamente, os raios interno e externo, p t e p o , as pressões 
interna e externa, respectivamente, e ré o raio no local de interesse. Observe 
que essas tensões não variam linearmente ao longo da espessura da parede do 
cilindro. 

Se as extremidades do cilindro são fechadas, a tensão axial nas paredes é: 


o 


a 



(4.47c) 


Observe a falta da variável r nesta equação, pois a tensão axial é uniforme por 
toda a espessura da parede. 

Se a pressão externa p o = 0, então as equações se reduzem a: 


o, = 



f 2 \ 
l + % 

V r J 


(4.48a) 


g, = 


2 

r i Pi 


2 2 

r — r 


í 2 

■-% 

V r j 


e para cilindros fechados: 



(4.486) 


o. 


(4.48c) 
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As distribuições dessas tensões através da espessura da parede para p a = 0 
são mostradas na Figura 4-46. Quando submetidas à pressão interna, ambas as 
tensões do cilindro são máximas no raio interno. A tensão tangencial (circun- 
ferencial) é de tração, enquanto a radial é de compressão. Quando duas peças 
cilíndricas, uma oca e outra maciça, são montadas com interferência, as tensões 
desenvolvidas entre as duas partes são definidas pelas Equações 4.47. Suas mú¬ 
tuas deformações elásticas criam uma pressão interna na parte externa, e uma 
pressão externa na parte interna. Ajustes com interferência são discutidos mais 
detalhadamente na Seção 10.12. 


Cilindros de parede fina 

Quando a espessura da parede é menor que 1/10 do raio, o cilindro pode ser 
considerado como de parede fina. A distribuição das tensões ao longo da espes¬ 
sura da parede pode ser considerada uniforme e, portanto, têm suas expressões 
simplificadas a 

(4.49 a) 

o,. = 0 (4.49 b) 

e se o cilindro for fechado: 

= Ç (4.49 c) 

Todas essas equações são válidas apenas no caso de não haver qualquer tipo 
de concentração de tensões ou mudanças na seção. Para o projeto de vasos de 
pressão reais, consultar o Código sobre Caldeiras da ASME para informações 
mais completas, incluindo diretrizes para projeto com segurança. Vasos de 
pressão podem ser extremamente perigosos, mesmo para pressões relativamente 
pequenas, se o volume armazenado é grande e a substância pressurizada é com- 
pressível. Grandes quantidades de energia podem ser liberadas repentinamente 
em caso de falha, o que pode causar sérios acidentes. 



(a) Tensão tangencial 
(circunferencial) 



(b) Tensão radial 

FIGURA 4-46 

Distribuições das tensões radial e 
tangencial nas paredes de cilindros 
internamente pressurizados. 


4.18 ESTUDOS DE CASO DE ANÁLISE DE DEFORMAÇÃO 
E TENSÃO ESTÁTICAS 

Serão apresentados a seguir alguns estudos de caso que são, de fato, continuações 
dos projetos dos estudos de caso do Capítulo 3. Os mesmos números serão de¬ 
signados para os estudos de caso de um mesmo projeto ao longo de todo o texto, 
os quais serão diferenciados por uma série sucessiva de letras. Por exemplo, no 
Capítulo 3 foram apresentados seis estudos de caso denominados IA, 2A, 3A, 
4A, 5A e 5B. Neste capítulo, serão continuados os estudos de 1 a 4, que serão 
denominados 1B, 2B, 3B e 4B. Alguns deles terão continuidade nos capítulos 
seguintes, onde serão dadas designações sucessivamente dessa forma. Assim, o 
leitor pode rever os estudos anteriores a um estudo de caso para um dado projeto 
procurando estudos com o mesmo número nos capítulos anteriores. Ver lista de 
estudos de caso no sumário para localizar as partes de um projeto. 

Uma vez que as tensões variam continuamente através de uma peça, deverão 
ser feitos alguns julgamentos de engenharia como para intuir onde elas serão 
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máximas e então calculá-las nesse local. Não há tempo para calcular tensões 
em uma infinidade de lugares. Como a geometria dessas partes é razoavelmente 
complicada, se não for feita uma análise completa das tensões usando elementos 
finitos, devem ser feitas simplificações razoáveis para modelá-los. A meta é obter 
rapidamente algumas informações a respeito do estado de tensões do projeto para 
criar certas informações que permitam determinar sua viabilidade antes de inves¬ 
tir mais tempo em uma análise completa. 


ESTUDO DE CASO 1B 


Análise de tensão e deformação em uma alavanca para freio de 
bicicleta 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine as tensões e deformações nos pontos críticos da ala¬ 
vanca de freio mostrada nas Figuras 3-1 (repetida nesta página) 
e 4-47. 

A geometria e o carregamento são conhecidos do Estudo de 
Caso IA. O pino de articulação tem 8 mm de diâmetro. A mão 
humana comum pode gerar uma força de aperto em torno de 
267 N (60 lb) na posição mostrada da alavanca. 

Os pontos de falha mais prováveis são os dois furos em que os 
pinos são inseridos e na base da viga engastada da manopla. A 
seção transversal da manopla é essencialmente circular. 

Ver Figuras 4-47 e 4-48. 


1 A porção da manopla de 14,3 mm de diâmetro pode ser modelada como uma 
barra engastada com um carregamento concentrado intermediário, conforme 
mostrado na Figura 4-48, se for considerado que o bloco mais maciço à sua 
esquerda sirva como “parede”. A localização mais provável da falha é a origem 
da manopla, na qual a força cortante e o momento fletor são máximos, como 
mostrado na Figura 4-24, para esse modelo em que foram analisadas suas rea¬ 
ções, momentos e deformações nos Exemplos 3-3 e 4-5. Aplicando Y.P = 0 e 
Y.M = 0, encontra-se que R l = 267 N c M, = 20,5 N-m. A tensão normal devido 
à flexão no engastamento é máxima na fibra externa (no ponto P mostrado na 
Figura 4-47) e é determinado pela Equação 4.1 lb: 



FIGURA 3-1 Repetida 

Conjunto da alavanca do freio de uma bicicleta. 
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FIGURA 4-47 



Diagrama de corpo livre para a alavanca de freio de bicicleta, com forças em N e dimensões em mm. 


Mc _ (F ■ a)c 

I I 


(267 N • 0.0762 m)| 


0,0143 


7t(0,0143) 4 

—-— m 

64 


= 70,9 MPa 


(a) 


Esta é uma tensão relativamente baixa para esse material. Há um pouco de con¬ 
centração de tensão devido ao pequeno raio de curvatura no engastamento da 
viga, mas como ela é feita de material fundido marginalmente dúctil (5% de 
elongação na ruptura), podem-se ignorar as concentrações de tensão consideran¬ 
do que o escoamento no local deve aliviá-las. 

2 A razão efetiva entre o comprimento e a profundidade dessa viga é pequena, 
dada por 76,2/14,3 = 5,3. Como essa razão é menor do que 10, a tensão de cisa- 
lhamento devido à força cortante deve ser calculada. Para a seção circular maci¬ 
ça, ela pode ser encontrada pela Equação 4.15c: 


x 


*y 


4V 

3A 


4(267) N 


371 (14,3) 2 

-— mm 

4 


2 


2,22 MPa 


(b) 


A tensão de cisalhamento é máxima na linha neutra (ponto Q) e a tensão normal 
na flexão é máxima na fibra externa (ponto P). A maior tensão principal (Equa¬ 
ção) no topo da fibra externa é então = o v =71,2 MPa, o, = o, = 0e x ttmx = 35,6 
MPa. O círculo de Mohr para esse elemento de tensão é parecido ao apresentado 
na Figura 4-8 (repetida nesta página por conveniência). 

3 O cálculo da deflexão para a manopla é complicado pela sua geometria curva e pela 
ligeira conicidade. Uma primeira aproximação da deflexão pode ser obtida simplifi¬ 
cando-se o modelo para uma barra reta de seção transversal constante, como mostra¬ 
do na Figura 4-48h. A deflexão devido à força cortante também é desprezada. Isso 
provoca um pequeno erro contra a segurança, mas fornece uma indicação da ordem 
de grandeza da deflexão. Se esse resultado indicar que há um problema de deflexão 
excessiva, será necessário melhorar o modelo. A Equação (i) do Exemplo 4-5 forne¬ 
ce a equação de deflexão para o modelo simplificado. Neste caso, / = 127 mm, a = 
76,2 mm e x = 1 para a máxima deflexão que é dada na extremidade da barra. 


267 N 


1 


-76,2 




127 - 


(a) A manopla como 
barra engastada 

1 


a ^ 





(b) O modelo de 
barra engastada 


FIGURA 4-48 


Modelo de barra engastada para a 
manopla. 
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x 



FIGURA 4-8 Repetida 

Círculos de Mohr para tensão de 
tração unidimensional (dois círculos 
são coincidentes e o terceiro é um 
ponto, uma vez que c 2 = g 3 = 0). 


■ 6(71.7E^)(2.04E3) [ I27 ’ -027 - 76,2)>] (c, 

= -0,54 mm 


Isso significa uma deflexão por volta de 0,02 in na extremidade da manopla, que 
não é considerada excessiva para esta aplicação. Ver Figura 4-24 para um gráfico 
da forma geral da curva de deflexão para essa barra, embora os valores sejam 
diferentes naquele exemplo. 

4 Outras localizações de prováveis falhas devem também ser verificadas. O material 
em torno dos dois furos pode estar sujeito a qualquer um dos diversos tipos de falha 
devido a tensão de esmagamento, tensão de cisalhamento puro ou rasgamento. O 
furo no ponto A da Figura 4-47 contém um pino de articulação que aplica sobre a 
manopla uma força de 1100 N, como mostrado. A seguir, vamos verificar se os três 
modos de falha, listados acima, suportam esse esforço. 

5 A tensão de esmagamento é de compressão e pressupõe-se que age sobre a área 
projetada do furo, que, neste caso, tem diâmetro de 8 mm vezes o comprimento 
total do mancai (duas flanges de 6,4 mm de espessura). 


Aasgamento = diâmetro • espessura = 8(2)(6.4) = 102,4 mm 2 


a 


rasgamento 


Fn 

^rasgamento 


1951 N 
102,4 mm 2 


19,1 MPa 


(d) 


6 A ruptura por cisalhamento ou rasgamento da chapa neste caso requer que quatro 
seções de 6,4 mm de espessura falhem por cisalhamento ao longo dos 5 mm de 
comprimento de material entre o furo e a borda (ver também a Figura 4-13, para 
uma definição de área de rasgamento). 


Ausgamemo = comprimento ■ espessura = 7,l(4)(6,4) = 181,8 mm 2 


x 


rasgamento 


IA 


1951 N 
181,8 mm 2 


10,7 MPa 


(e) 


7 Essas tensões são muito baixas para o material especificado, porém vale lembrar 
que a força aplicada usada para os cálculos foi baseada na capacidade de aperto 
da mão humana e não prevê outras forças maiores devido a impactos ou qualquer 
outra situação. 

8 O terminal do cabo é inserido em um furo cego que é entalhado pela metade para 
permitir que o cabo passe através da montagem, conforme mostra a Figura 4-47. 
Essa fenda enfraquece a peça e torna a seção em C a mais propensa a falha nessa 
junta. Vamos pressupor que uma falha na metade aberta (entalhada) do material 
já é suficiente para inutilizar a peça, uma vez que o terminal do cabo poderia 
então escapar. A pequena seção que retém o pino do cabo pode ser modelada em 
uma primeira aproximação como uma barra engastada de seção transversal com 
largura de (25 - 5)/2 = 10 mm e altura de 5 mm. Esta é uma consideração a favor 
da segurança, uma vez que não considera o aumento da altura devido ao raio do 
furo. O braço de momento da força será admitido ser igual ao raio do pino ou 
4 mm. A força na metade entalhada da largura é tomada como metade da força 
total de 1049 N no cabo. A tensão de flexão na fibra externa no ponto C é, então. 


Mc 

I 



10 ( 5) 3 

12 


= 91,9 MPa 


(/) 
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e a tensão de cisalhamento no eixo neutro devido à força cortante é (Equação 
4.146) 


3V 

2A 


3(957) 

2(10)(5) 


= 28,7 MPa 


te) 


9 A tensão normal é principal aqui, como mostra a Figura 4-8, e a tensão de cisa¬ 
lhamento máxima é então metade da tensão normal principal. Essas são as maio¬ 
res tensões encontradas nas três seções verificadas. Uma análise de falha dessa 
parte será feita na continuação deste estudo de caso no próximo capítulo. 

10 Essa análise preliminar mostra algumas das áreas que podem ser beneficiadas com 
uma investigação mais profunda. Uma análise mais completa deste estudo de caso 
é feita no Capítulo 8 usando a análise por elementos finitos. O leitor pode exami¬ 
nar o modelo para este estudo de caso no arquivo CASE1B no programa de sua 
preferência. 


ESTUDO DE CASO 2B 


Análise de deflexão e tensão em alicate de pressão 


Problema: 


Dados: 


Hipóteses: 


Solução: 


Determine as tensões e deflexões nos pontos críticos do alica¬ 
te de pressão mostrado na Figura 3-3 (repetida nesta página) e 
4-49. 

A geometria e o carregamento são conhecidos do Estudo de 
Caso 2A. A espessura do elo 1 é 0,313 in, a espessura dos elos 2 
e 3 é 0,125 in e do 4 é 0,187 in. Todos os elos são feitos de aço 
1095 laminado com £=30 Mpsi. 

Os pontos mais prováveis de falha são o elo 3, como uma co¬ 
luna, os furos onde os pinos são inseridos, os próprios pinos, 
por cisalhamento, e o elo 4, por flexão. O número de ciclos es¬ 
perados ao longo da vida útil da ferramenta é baixo, então uma 
análise estática é aceitável. Concentrações de tensão podem ser 
ignoradas devido à ductilidade do material e à hipótese de car¬ 
regamento estático. 

Ver Figuras 3-3, 4-49 a 4-51. 



F c 

força de 
dobramento 


FIGURA 3-3 Repetida 

Alicate de pressão para conexão de fios. 
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FIGURA 4-49 

Diagramas de corpo livre, dimensões e magnitude das forças em alicate de pressão. 


1 O elo 3 é uma coluna com condição de contorno do tipo biarticulada, carregada 
com F 43 = 1548 lb, conforme calculado no Estudo de Caso 2A e mostrado na 
Figura 4-49. Observe pela Tabela 4-4 que l ef = l. Primeiramente, é necessário 
calcular seu índice de esbeltez (Equação 4.41). Isso requer o cálculo do raio de 
giração (Equação 4.34) na direção de flambagem mais fraca (a direção z, neste 
caso).* 


k = 


ÍT _ I bh 3 / 12 _ íh[ 
V A ~ \ bh ~ V 12 



0,036 in 


(a) 


O índice de esbeltez para flambagem na direção de z é, então, 

(,,U28. 34 

' k 0,036 


(b) 


que é maior que 10, o que elimina a hipótese de coluna curta. Calcule o índice de 
esbeltez do ponto de concordância entre as curvas de Johnson e Euler da Figura 


4-42. 


* Mesmo uma pequena folga nos furos im¬ 
pede que os pinos ajam com uma junta de 
momento ao longo de seus eixos, criando 
assim uma conexão biarticulada efetiva em 
duas dimensões. 



O índice de esbeltez dessa coluna é menor que o do ponto de concordância entre 
as curvas de Euler e Johnson mostradas na Figura 4-42. Trata-se então de uma 
coluna intermediária, para a qual deve ser usada a fórmula de flambagem de 
Johnson (Equação 4.43) para determinação do carregamento crítico. 
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= A 


5.-4 s * 


E[ 2n 


= 0,125(0,5) 


83000 - 


30£6 


83000(34) 
v 2k j 


V 


(d) 


= 4765 lb 


O carregamento crítico é 3,1 vezes maior que a carga aplicada. Há, portanto, segu¬ 
rança com relação à falha por flambagem. O elo 2 é uma coluna (AB) mais curta e 
larga em relação ao elo 3, e é sujeito a uma força de compressão menor, portanto 
pode ser considerado seguro contra flambagem, baseado nos cálculos do elo 3. 

2 Uma vez que não flamba, a deformação normal no elo 3 em compressão é (Equa¬ 
ção 4.7): 


x = 


Pl 

AE 


1548(1,23) 

0,0625(30£6) 


= 0,001 in 


(e) 


3 Qualquer um dos elos poderia também falhar por esmagamento dos furos de 0,25 
in de diâmetro. A maior força exercida sobre qualquer um dos pinos é de 1560 lb. 
A tensão de esmagamento para este pior caso (Equações 4.7 e 4.10) é, então, 


o» 


P P 

A esm comprimento (0) 


1560 

0,125(0,25) 


= 49920 psi 


(/) 


Não há perigo de falha por rasgamento (cisalhamento) nos elos 2 ou 3, uma vez 
que o carregamento é no sentido do centro da peça. O elo 1 possui grande quan¬ 
tidade de material em tomo dos furos para prevenir o rasgamento. 

4 Os pinos de diâmetro 0,25 in estão sujeitos ao cisalhamento puro. A tensão de 
cisalhamento para o pior caso é calculado pela Equação 4.9, dada por: 


T = 



1560 

tt(0,25) 2 

4 


= 31780 psi 


(5) 


5 O elo 4 é uma viga de 1,55 in de comprimento, com apoios simples nos pinos e 
carregada pela força de 2000 lb de dobramento, localizada a 0,35 in do ponto C. 
Escreva as equações para o carregamento, cortante, momento, rotação e deflexão 
usando funções de singularidade, observando que as constantes de integração Cj 
e C 2 serão iguais a zero: 

q = R x (x — 0) ' — F(x — a) ' + R 2 (x — /) 

V = R^x-O) 0 -F(x-a)°+ R 2 (x-l)° (, h ) 

M = /?, (Jt - O)' - F(x — aj + R 2 (x — /)' 



6 As forças de reação podem ser encontradas fazendo Y.M = 0 e 2 ]F = 0. (Ver 
Apêndice B.) 




F(Z-a) 

l 


2 000(1,55-0,35) 
1,55 


= 1548 lb 


R 2 


Fa 

l 


2000(0,35) 


= 452 lb 


U) 

(k) 


1,55 
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Diagrama de 
carregamento (lb) 
15001 


0 -— |- 

-1000 - 

-2000 ]—— r 

0 0,8 


l 


1,6 


Diagrama de cortante (lb) 



Diagrama de momento 
fletor (lb-in) 



Diagrama de rotação (rad) 



Diagrama de deflexão (in) 
0 

- 0,0001 
- 0,0002 
-0,0003 
-0,0004 
-0,0005 

0 0,8 1,6 

FIGURA 4-50 



O momento máximo é de 1548(0,35) = 541,8 lb-in no local onde a carga está 
aplicada. Os diagramas de momento e cortante para o elo 4 são mostrados na 
Figura 4-50. 

7 A altura da viga no ponto de máximo momento é 0,75 in e a espessura é 0,187 in. 
A tensão de flexão é então 


o = 


Mc 

I 



0,187(0,75) 3 
12 


30905 psi 


(0 


8 As funções rotação e deflexão da viga requerem o cálculo das constantes de inte¬ 
gração C 3 e C 4 , que são encontradas pela substituição das condições de contorno 
x = 0, y = 0ex=ley = 0na equação de deflexão. 


0 = f <° “ °> 3 “ í <° “ fl)3 + f(° “ ^ + Q(o) + Q ) 

C 4 = 0 (m) 

0 = ( z ■ °) 3 ■ f ( z - a > 3+ f < z ~ z > 3+ c ^) 

in) 

C 3 = ~ af - = 5 ^/ 55 ) [2000(1,55 - 0,35) 3 - 1548(l,55) 3 ] = -248,4 


9 A equação da deflexão é encontrada combinando as Equações i,j, k, me n: 

y = ^ [(/ - a)[x 3 + [(/ - a)~ - / 2 J-Tj - l(x - af + a(x - Z) 3 J (o) 


e a deflexão máxima ocorre em x = 0,68 in e é 


ytnax 


Fa(, - a) U*(l-a)'-A 

61 EI \ y ’ I 

2000(0.35)(l,55- 0,35) r , , q 

6(l,55)(30£6)(0,006 6) L v ’ J 


0,000 5 in ( p ) 


Pouca deflexão é permitida neste local para garantir que o dobramento se dê de 
forma apropriada, e este valor encontrado é aceitável. Os diagramas de rotação e 
deflexão são mostrados na Figura 4-50. Ver também o arquivo CASE2B-1. 

10 O elo 1 é relativamente maciço, se comparado aos outros, e a única área de inte¬ 
resse é o mordente, que é carregado pela força de dobramento de 2000 lb e tem 
um furo na seção transversal em sua base. Embora o formato desse elemento não 
seja exatamente o de uma viga curva, com raios interno e externo concêntricos, 
essa hipótese é seguramente aceitável se for usado o raio externo igual ao da me¬ 
nor dimensão da seção, conforme mostrado na Figura 4-49. Logo, será adotado 
para o raio interno o valor 0,6 in, e para o externo 1,6 in. A excentricidade e do 
eixo neutro da viga curva versus o eixo centroidal da viga rc é encontrado pela 
Equação 4.12a, levando em conta o furo da seção na integração. 


A 



0,313(1-0,25) 


í r- + 

/• 1,600 

dr' 

0,600 r 

J 1,225 

r ) 


0,103 


(?) 


Gráficos do elo 4 - Caso 2B. 
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O raio até o eixo neutro (r n ) e as distâncias (c, e c 0 ) das fibras interna e externa 
definidas pelos raios (r j e rj ao eixo neutro são então (ver Figura 4-16) 

r„ = r c -e = 1,10-0,103 = 0,997 

c t = r n — = 0,997 - 0,600 = 0,397 (r) 

c 0 = r o - r n = 1,600 - 0,997 = 0,603 


110 momento fletor aplicado sobre a seção da viga curva é calculado pela força 
aplicada 

M = Fl = 2000(0,7 - 0,6 + l,l) = 2400 lb-in (s) 

12 As tensões nas fibras interna e externa são calculadas pelas Equações 4.12/? e 
4.12c. A área da seção transversal da barra é reduzida pela área do furo. 




_2400_ f 0,397 ") . 

0,103[(l,0-0,25)(0,313)] l 0,60 J “ ~ PS1 


_2400_ ( 0,603 ] . 

°° eA{r 0 ) 0,103[(l,0-0,25)(0,313)]l 1,60 J PM 


(0 


13 Há também uma tensão de tração devido à força normal, que se soma à tensão de 
flexão nas fibras interna e externa no ponto P: 

F 2 000 _ , . 

<7 = — = 7 -W- 7 = 8,5 kpsi 

A (1,0-0,25)(0,313) (u) 

Gmax = Ga + = 65 + 8,5 = 74 kpsi 

Essa é a tensão principal no ponto P, uma vez que não há tensão de cisalhamen- 
to aplicada ou outra tensão normal nesse ponto de aresta. A tensão máxima de 
cisalhamento no ponto P é metade desta tensão principal ou 37 psi. A tensão de 
flexão na fibra externa é de compressão, portanto deve ser subtraída da tensão de 
tração devido à força normal, resultando em -37 + 8,5 = -28,5 psi. 

14 Há uma concentração de tensões significativa no furo. O fator de concentração de 
tensão teórico para o caso de furo circular em uma chapa infinita é K t = 3, como 
definido pela Equação 4.32a e pela Figura 4-35. Para furo circular em lâmina fi¬ 
nita, K t é função da razão entre o diâmetro do furo e a largura da chapa. Peterson 
fornece uma tabela de fatores de concentração de tensão para furos redondos em 
chapas planas sob tensão, 151 da qual se encontra o valor K t = 2,42 para razão diâme¬ 
tro/largura igual a 1/4. A tensão de tração local no furo, devido à força normal, é 
então 2,42(8,5) = 20,5 kpsi, que é menor que a tensão de tração na fibra interna. 

15 Embora esta análise esteja longe de ser uma análise completa de tensão e de¬ 
flexão para essas peças, os cálculos feitos são direcionados às áreas que se jul¬ 
gam ser as mais propensas a falha, ou a ter problemas de deflexão. As tensões e 
deflexões no elo 1 foram também calculadas usando o programa de análise de 
elementos finitos ABAQUS, que estimou a máxima tensão principal no ponto P 
em 81 kpsi, enquanto a estimativa feita aqui foi de 74 kpsi. A malha da análise 
de elementos finitos e a distribuição de tensões calculada pelo modelo em FEA 
estão mostradas na Figura 4-51. O Estudo de Caso 2D, no Capítulo 8, apresenta 
a análise FEA completa desse conjunto. 

A análise aqui desenvolvida foi feita simplificando a geometria da peça para 
permitir o uso de um modelo conhecido de uma forma fechada (a viga curva), 
enquanto o modelo em FEA incluiu todo o material da peça real, discretizada a 
sua geometria. Ambas as análises devem ser reconhecidas apenas como estimati¬ 
vas dos estados de tensão, e não como soluções exatas. 
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FIGURA 4-51 

Análise de elementos finitos das tensões no alicate de pressão do Estudo de Caso 2B. 


16 O reprojeto pode ser necessário para reduzir as tensões e deflexões, baseado em 
uma análise de falha. Este estudo de caso será revisto no próximo capítulo após 
a apresentação de diversas teorias de falha. O leitor pode examinar os modelos 
deste estudo de caso através dos arquivos CASE2B-1, CASE2B-2 e CASE2B-3 
no programa de sua escolha. Uma análise de tensão deste estudo de caso é feita 
no Capítulo 8 utilizando FEA. 


ESTUDO DE CASO 3B 


Análise de deflexão e tensão em macaco tipo sanfona para 
automóvel 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determinar as tensões e deflexões nos pontos críticos do ma¬ 
caco tipo sanfona mostrado na Figura 3-5 (repetida na próxima 
página) e 4-52. 

A geometria e o carregamento são conhecidos do Estudo de 
Caso 3A. O macaco foi projetado para resistir a um carregamen¬ 
to de até 2000 lb no total, 1000 lb em cada lado. A largura dos 
elos é 1,032 in e suas espessuras, 0,15 in. O parafuso tem rosca 
1/2-13 UNC com diâmetro da raiz de 0,406 in. Todas as peças 
são de aço dúctil com E = 30 Mpsi e S y = 60 kpsi. 

Os pontos mais prováveis de falha são os elos por flambagem, 
os furos nos mancais onde são inseridos os pinos, os pinos de 
conexão por cisalhamento, os dentes das engrenagens por fle¬ 
xão e o parafuso por tração. Há dois conjuntos de elos: um con¬ 
junto de cada lado. Considere que os dois lados compartilham 
o carregamento igualmente. Um macaco é tipicamente usado 
por poucos ciclos durante sua vida útil, e portanto uma análise 
estática é apropriada. 

Ver Figuras 4-52 e 4-53 e os arquivos CASE3B-1 e CASE3B-2. 


1 As forças sobre o macaco para a posição mostrada foram calculadas na parte 
anterior deste Estudo de Caso (3A) no Capítulo 3. Ver seção correspondente e 
Tabela 3-4 para informações adicionais com relação às forças. 
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FIGURA 3-5 Repetida 

Macaco tipo sanfona para automóvel. 


2 A força no parafuso do macaco é quatro vezes a componente F 2U de 878 lb no 
ponto A, porque aquela força é originária da metade superior do macaco em ape¬ 
nas um plano. A metade de baixo exerce uma força igual no parafuso, e a parte 
de trás dobra a sua soma. Essas forças colocam o parafuso em tração na direção 
axial. A tensão de tração é encontrada pela Equação 4.7 usando o diâmetro da 
raiz da rosca, que é de 0,406 in, para calcular a área da seção transversal. Essa 
é uma hipótese a favor da segurança, como será visto quando forem analisados 
parafusos de fixação no Capítulo 15. 



F Ay = -F 21y = 530 F By = -F Uy = 410 

(a) Diagramas de corpo livre 


FIGURA 4-52 

Diagramas de corpo livre, dimensões e forças dos elementos do macaco. 
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o. 


p _ 4(878) 

A tt(0,406) 2 
4 


3512 

0,129 


27128 psi 


A deformação axial do parafuso é encontrada pela Equação 4.8. 


_ _ 4(87 8 )(12,5 5 ) 
AE 0,129(30£6) 


(a) 


(b) 


3 O elo 2 é o mais carregado dos elos, pois a carga aplicada P está ligeiramente 
deslocada do centro para a esquerda, então serão calculadas suas tensões e de¬ 
flexões. Esse elo é carregado como uma coluna-viga, com uma força de com¬ 
pressão P entre os pontos CeDe um momento fletor aplicado entre D c E. 
Observe que a força F u é praticamente colinear ao eixo do elo. O carregamento 
axial é igual a F 12 cos(l°) = 1026 lb e o binário fletor, criado por F 42 agindo sobre 
o ponto D , é dado por M = 412(0,9) = 371 lb-in. Esse binário é equivalente a 
uma excentricidade e do carregamento axial no ponto D de distância e = M/P = 
371/1026 = 0,36 in. 

A fórmula da secante para flambagem (Equação 4.46c) pode ser usada, utilizan¬ 
do esta excentricidade para levar em consideração o binário no plano de flexão; 
c é metade da largura do elo, 1,032 in. Como se trata de uma coluna biarticulada, 
da Tabela 4-4 sabe-se que l ef = l. O raio de giração k é tomado no plano de flexão 
xy para este cálculo (Equação 4.34): 


k = 




0,15(l,032) 3 
12(0,15)(l,032) 


0,298 


(c) 


O índice de esbeltez é l ef /k = 20,13. A fórmula da secante pode agora ser aplicada 
e iterada para obter o valor de P (ver Figura 4-53). 


P_ 

A 


í 



sec 

(V 

Os 

U 2 , 


[k' 

v 4E4 ) 


18975 psi 


P cr = 0,155(18975) = 2 937 lb 


(d) 


A coluna também deve verificar se há falha por flambagem de coluna concên¬ 
trica na direção mais fraca ( z ) com c = 0,15 / 2. O raio de giração na direção z é 
calculado por 


k = 




1,032(0,15) 3 
12(l,032)(0,15) 


0,043 


te) 


O índice de esbeltez na direção z é 


S r = 


V 

k 


6 

0,043 


138,6 


(/) 


Isso precisa ser comparado ao índice de esbeltez ( S r ) D no ponto de concordância 
entre as curvas de Euler e Johnson para determinar qual equação de flambagem 
utilizar para esta coluna: 


( J .). 


(2f , mm 

y s y V 60 000 


99,3 


te) 
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O S r para esta coluna é maior que (S r ) D , portanto utiliza-se a fórmula de Euler (ver 
Figura 4-53). A carga crítica de Euler é então encontrada pela Equação 4.38a. 


n 2 EI k 2 (30E6)(1,032)(0,15) 3 = 23g7 lb 

í 2 12(6) 2 


(h) 


Então é mais provável a flambagem na direção mais fraca ( z ) do que no plano do 
momento aplicado. O fator de segurança à flambagem é 2.3. 

4 Todos os pinos têm 0,437 in de diâmetro. A tensão de esmagamento no furo de 
maior carregamento em C é 


o 


esm 



1026 

0,15 (0,437) 


15652 psi 


(0 


Os pinos estão sujeitos ao cisalhamento puro e a maior tensão neles é 
P 1026 


7t(0,437f 


= 6841 psi 


( j ) 


5 O dente de engrenagem no elo 2 está sujeito à força de 412 lb aplicada em um 
ponto a 0,22 in da raiz do dente, considerado como uma viga engastada em ba¬ 
lanço. O dente tem uma altura de 0,44 in da raiz e uma espessura de 0,15 in. O 
momento fletor é 412(0,22) = 91 lb-in e a respectiva tensão na raiz é 


Mc 91(0,22) 

1 0,15(0,44) 3 

12 


18727 psi 


(*) 


6 Esta análise poderia continuar procurando por tensões em outros pontos do con¬ 
junto e, principalmente, pelas tensões nos mesmos pontos, mas para posições di¬ 
ferentes do macaco. Neste Estudo de Caso, a análise está sendo feita para uma 
posição arbitrária, porém quando o macaco se move para a posição mais baixa, as 
forças nos pinos e nos elos aumentarão devido a piores ângulos de transmissão. 
Uma análise de tensões completa deve ser feita para múltiplas posições. 

Este Estudo de Caso será revisado no próximo capítulo com o propósito de aná¬ 
lise de falhas. Você pode examinar os modelos para este Estudo de Caso abrindo 
os arquivos CASE3B-1 e CASE3B-2 no programa de sua escolha. 


ESTUDO DE CASO 4B 


Análise de tensões no braço de um freio de bicicleta 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Determine as tensões nos pontos críticos de um braço de freio 
de bicicleta mostrado nas Figuras 3-9 (repetida na próxima pá¬ 
gina) e 4-54. 

A geometria e o carregamento são conhecidos do Estudo de 
Caso 4A e estão mostrados na Tabela 3-5. O braço de alumínio 
fundido é uma viga curva com seção em "T" cujas dimensões 
estão mostradas na Figura 4-54. O pino é de aço dúctil. O carre¬ 
gamento é tridimensional. 

Os pontos de falha mais prováveis são o braço como uma viga 
engastada dupla (das quais uma extremidade é curva), por es- 
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tensão 
psi x 10 3 



20 

0 50 100 150 200 


índice de esbeltez 

FIGURA 4-53 

Solução para a coluna excêntrica no 
Estudo de Caso 3B. 
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FIGURA 3-9 Repetida 

Conjunto de um braço de freio de bicicleta puxado pelo centro. 


magamento do furo no mancai e o pino de conexão por flexão 
como uma viga engastada. Como o material é fundido e margi¬ 
nalmente dúctil (5% de elongação na ruptura), podemos ignorar 
a concentração de tensões na base, uma vez que o escoamento 
local a aliviará. 


Solução Ver Figuras 4-54 a 4-56. 


1 O braço do freio é uma viga engastada dupla. Cada extremidade pode ser tratada 
separadamente. A parte curva da viga tem uma seção transversal em “T”, confor¬ 
me é mostrado na Seção X-X da Figura 4-54. O eixo neutro de uma viga curva 
se desloca do eixo centroidal no sentido do centro de curvatura de uma distância 
e , conforme descrito na Seção 4-9 e na Equação 4.12a. Encontrar e requer uma 
integração da seção transversal da viga e o conhecimento do raio do centroide. 
A Figura 4-55 mostra a seção em “T” repartida em dois segmentos retangulares, 
flange e alma. O raio do centroide da seção em “T” é encontrado pela soma dos 
momentos de área de cada segmento em relação ao centro de curvatura: 


^M=Ar q +A 2 r C 2 =A /ti 

= Ac, + Vo = A{r, +>i) + A 2 (r ,+ y 2 ) 
c < A, A, + A 2 

_ (20)(7,5)(58 + 3,75) + (l0)(7,5)(58 + 11,25) 
Yc ‘ ~ (20)(7,5) + (l0)(7,5) 


64,25 mm 


(a) 


Veja as Figuras 4-53 e 4-54 para dimensões e nomes das variáveis. A integral 
clA/r para a Equação 4.12a pode ser calculada, neste caso, pela soma das inte¬ 
grais para a alma e para a flange. 
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FIGURA 4-54 

Diagramas de corpo livre do braço do freio, forças em N, momentos em N-mm e dimensões em mm. 


[ r °dA A. A 2 (20)(7,5) (10)(7,5) 
Jo r r q r C2 58 + 3,75 58 + 11,25 


3,51 mm 


O raio da linha neutra e a distância e são, então, 



225 

3,51 


64,06 mm 


( b ) 


(c) 


e = r c - r n = 64,25 - 64,06 = 0,187 mm 

A magnitude do momento fletor atuante na seção curva da viga da Seção X-X 
pode ser aproximada fazendo o produto vetorial da força F 32 pelo seu vetor posi¬ 
ção R ab referente à articulação em B na Figura 4-54. 

| M ab \ = I R AB F i2y - R ab fJ = |-80,6(523) - 66(353)| = 65452 N - mm (d) 


As tensões nas fibras internas e externas podem agora ser encontradas utilizando 
as Equações 4.12 b e 4.12c (com comprimentos em mm e momentos em N-mm 
para consistência de unidades): 


O, = +- 


c>„ = 


M 

eÃ 

M_ 

eA 


65452 6,063) 

= 7 - ,) ,/ , = 162 MPa 

0,1873) 225)(58 


/ \ 
c 


65452(8,937) 

(0,1873)(225)(73) 


= -190 MPa 


(e) 


2 A seção transversal do cubo, mostrada na Seção B-B na Figura 4-54, é um pos¬ 
sível local de falha, uma vez que há nele uma combinação de tensões devidas à 
flexão e à força normal e que o furo do pino remove uma quantidade substancial 
de material. A tensão de flexão se deve ao máximo momento atuante na raiz da 
viga curva e a tensão normal de tração se deve à componente y da força em A. Há 
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r r 

' i ci 

J.1 


(a) Centroide da flange 



(b) Centroide da alma 


y, 



(c) Centroide da seção 
em "T" 


y, — e 



(d) Linha neutra da 
seção em "T" 

FIGURA 4-55 

Cálculo da linha neutra de uma viga 
curva com seção em "T" - Estudo 
de Caso 4B. 


também uma tensão de cisalhamento devido à força cortante, mas esta é nula nas 
fibras externas onde a soma das tensões devido à flexão e força normal são máxi¬ 
mas. A área e o momento de inércia da seção transversal do cubo são necessários: 


Au!,,, = comprimento ( d extemo - d intemo ) = 28,5(25 - 11) = 399 mm 2 


1cubo 


comprirnento í dl ltema - d. nt ) 28,5^25 -11’) 

---- ----- = 33948 mm 


(/) 


12 


12 


A tensão na metade esquerda da Seção B-B é a soma das tensões que se devem à 
flexão e à força normal: 


Mc Ai, 

I A 

1 cubo ^cubo 


65452(12,5) | 523 
33948 + 399 


25,4 MPa 


te) 


A tensão na metade direita da Seção B-B é menor, já que a compressão devida à 
flexão é subtraída da tensão de tração devido à força normal. 

3 A parte reta do braço do freio é uma viga engastada carregada em duas direções, 
no plano xy e no plano yz■ Os módulos de resistência em momentos de inércia da 
seção são diferentes nessas direções de flexão. O momento em torno de z, no pla¬ 
no xy, é igual e oposto ao momento na seção curva. A seção transversal da raiz da 
viga engastada é um retângulo de 23 por 12 mm, conforme mostrado na Figura 
4-54. A tensão devido à flexão nas fibras externas do lado de 23 mm devida a este 
momento é 


o 


yi 


Mc 

I 


65452 


12 

l 2 


23(12) 

12 


118,6 MPa 


(h) 


O momento em torno de x se deve à força F 52z atuando no raio de 42,5, flexionan¬ 
do a barra na direção z. A tensão devido à flexão na superfície de lado 12 mm é 


ü,„ = 


Mc 

I 


589- 42 


•<f) 


12(23)’ 

12 


= 23,7 MPa 


(0 


Essas duas tensões normais na direção y se somam nos cantos das duas faces 
para dar 

o, = o n + g V2 = 118,6 + 23,7 = 142,2 MPa (. j) 


4 Um outro ponto de falha possível é o rasgo no braço engastado. Apesar de pos¬ 
suir momento nulo, uma força cortante está presente e pode causar cisalhamento 
na direção z. A área de rasgamento é a área de cisalhamento entre o rasgo e a 
borda. 


A„s Sam e„,o = espessum(largum) = 8(4) = 32 mm 2 


x = 


— = 18,4 MPa 
32 


(*) 


5 O pino de articulação está sujeito à força F 2l , que possui componentes x e y, e ao 
momento M nx devido às forças F^ z e F 52z . A força { cria um momento fletor de 
componentes F 2U l e F 2ly l nos planos yz e xz, respectivamente, onde 1 = 29 mm é 
o comprimento do pino. 
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7 

\ 2 / 

\ 2 

M pmo = ^ 

/K-4,- 

/ j + (—AÍ 2i ^ + 6, 2jt 

l ) 


= ^/(-32304 + 319 ■ 29) 2 +(52370- 1805 ■ 29) 2 
= y ](-32304 + 9 251) 2 + (52370 - 52 345) 2 
= 7(-23053) 2 + (25) 2 =23053 N ■ mm 
25 'j 


=tg 


-23053 J 


s 0 o 


(0 


(m) 


A Figura 4-56a mostra o momento do binário M 2l e a Figura 4-56£> mostra o mo¬ 
mento da força F 2l . A resultante de ambos é mostrada na Figura 4-56c. 

E esta combinação de momentos que cria as maiores tensões devidas à flexão 
no pino a 0 o e 180° em torno da sua circunferência. A máxima tensão devida à 
flexão no pino (com comprimentos em mm e momentos em N-mm para consis¬ 
tência de unidades) é 


M c 

pino pino 


23053^yj 

64 


23053(5,5) 

718,7 


= 176 MPa 


(«) 


6 Uma análise mais completa poderia ser feita usando o método de elementos fini¬ 
tos para determinar as tensões e deformações em muitos outros pontos da peça. 
Você pode examinar o modelo para este estudo de caso abrindo o arquivo CA- 
SE4B no programa de sua escolha. Uma análise de tensão deste estudo de caso 
também é feita no Capítulo 8 utilizando FEA. 
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y 


X 


© 


32,3 N.m 




-52,4 N.m 


(a) Momento do binário 

^12z — f 52z 


4.19 RESUMO 


As equações usadas para análise de tensões são relativamente poucas e normal¬ 
mente fáceis de se lembrar (ver o resumo das equações no final desta seção). 
A maior fonte de confusão por parte dos alunos parece ser no entendimento de 
quando usar cada uma das equações de tensões e como determinar na peça onde 
calcular as tensões, uma vez que elas variam no interior da mesma. 

Há dois tipos de tensões aplicadas que interessam, tensão normal o e tensão 
de cisalhamento T. Ambas podem estar presentes no mesmo elemento infinite¬ 
simal de tensões, que combinadas criam um conjunto de tensões normais princi¬ 
pais e tensões de cisalhamento máximas, como é evidenciado pelos círculos de 
Mohr. São, finalmente, essas tensões principais que precisamos calcular de modo 
a determinar a segurança do projeto. Então, independentemente da fonte de car¬ 
regamento ou do tipo de tensão que deve estar aplicada à peça, devemos sempre 
determinar as tensões principais e a máxima tensão de cisalhamento que resulta 
da combinação delas (ver as Seções 4.3 e 4.5). 

Há apenas poucos tipos de carregamentos que normalmente ocorrem em pe¬ 
ças de máquinas, mas eles podem ocorrer em combinação na mesma peça. Tipos 
de carregamento que criam tensões normais aplicadas são momento fletor, 
forças normais e força de esmagamento. Momento fletores sempre criam ten¬ 
sões normais de tração e de compressão em diferentes pontos da peça. As vigas 
constituem o exemplo mais comum de peças sujeitas a flexão (ver a Seção 4.9). 


52,4 N.m 


9,3 N.m 


_€> 


pino 


( b) Momento da força F 21 


pino 23,0 N.m 

O- 

(c) Momento resultante 

FIGURA 4-56 

Momentos fletores no pino de 
articulação - Estudo de Caso 4B. 
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/ 

a F 


(x-a)-' 



FIGURA 4-57 

Viga engastada com carregamento 
concentrado. 


Diagrama do carregamento 

60 i 

40- 

20 - 

0 - 

- 20 - 

-40- 

-60 | | | 

0 5 10 

Diagrama da força cortante 
50 -. 

40 - 

30- 

20 - 

10 

0 111 . 

0 5 10 

Diagrama do momento fletor 



Distribuições dos esforços internos. 


Forças normais criam tensões normais que podem ser tanto de tração quanto de 
compressão (mas não ambas de uma só vez), dependendo se a força normal é de 
tração ou de compressão (ver Seção 4.7). Elementos de fixação, como parafusos, 
frequentemente estão sujeitos a tensões de tração significativas. 

Se a força normal for de compressão, então pode haver um perigo de flam- 
bagem, e as Equações da Seção 4.16 também devem ser empregadas. Forças de 
esmagamento criam tensões normais de compressão no eixo e na bucha (mancai). 

Tipos de carregamentos que criam tensões aplicadas de cisalhamento são 
momento torçor, força cortante pura e força cortante na flexão. O momento 
torçor provoca a torção (rotação) de uma peça em torno de seu eixo. Um eixo de 
transmissão é um exemplo típico de uma peça que é sujeita a torção. (O Capítulo 
9 lida com o projeto de eixos de transmissão.) 

O cisalhamento puro pode ser causado por forças que tendem a cortar a peça 
transversalmente. Elementos de fixação, como rebites ou pinos, às vezes estão 
sujeitos a forças de cisalhamento puro. Um pino tentando rasgar para fora de seu 
furo também causa cisalhamento puro na área de rasgamento (ver Seção 4.8). A 
variação do momento fletor em uma viga também causa tensões de cisalhamento 
na seção transversal da viga (ver Seção 4.9). 

As tensões podem variar continuamente no interior de um peça e são calcula¬ 
das como se atuassem em um elemento infinitesimal dessa região contínua. Fazer 
uma análise completa das tensões em todos os infinitos pontos interiores à peça 
exigiria um tempo infinito de que obviamente não dispomos. Então, devemos 
selecionar inteligentemente poucas regiões para os cálculos, de tal forma que elas 
representem as piores situações. 

O aluno precisa entender como as diversas tensões variam no interior da peça 
contínua que está sendo solicitada. Existem dois aspectos na determinação dos 
locais apropriados para se fazer cálculos de tensões em uma peça dada. O primei¬ 
ro aspecto envolve a distribuição das solicitações ao longo da peça e o segundo 
envolve a distribuição das tensões na seção transversal da peça. Por exemplo, 
considere uma viga reta engastada carregada com uma força aplicada em um 
ponto qualquer de sua extensão, conforme é mostrado na Figura 4-57. O primeiro 
passo requer algum conhecimento de como variam os esforços internos na viga 
em resposta à força aplicada. Isso vem da análise dos diagramas de força cortante 
e momento fletor da viga, conforme é mostrado na Figura 4-58, que indica que, 
nesse caso, a seção com maior carregamento está no engastamento. Concentra¬ 
ríamos então nossa atenção em um segmento infinitesimal, como o de uma fina 
“fatia de presunto” tirada desta viga no engastamento. Observe que a presença 
de concentrações de tensões em outros locais da viga que têm tensões nominais 
menores exigiriam seus estudos também. 

O segundo aspecto é, então, determinar onde na seção transversal da “fatia 
de presunto” as tensões serão máximas. Figuras nas seções correspondentes des¬ 
te capítulo mostram as distribuições de tensões nas seções para vários tipos de 
solicitação. Esses diagramas de distribuição de tensões são mostrados na Figu¬ 
ra 4-59, que também mostra as equações de tensões correspondentes para cada 
caso. Uma vez que o carregamento neste exemplo gera tensões de flexão, deve¬ 
mos entender que haverá uma tensão normal que será de compressão máxima em 
uma fibra externa e de tração máxima na outra fibra externa, conforme é mos¬ 
trado nas Figuras 4-15 e 4-59c. Então devemos tomar um elemento infinitesimal 
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(a) Força normal de 
tração, distribuição 
de tensões na seção 


( b ) Cisalhamento puro, 
distribuição da 
tensão média 
na seção 



(c) Flexão, distribuição 
das tensões normais 
na seção 


(d) Flexão, distribuição 
das tensões de 
cisalhamento 
na seção 



(e) Torção, distribuição 
das tensões de 
cisalhamento 
na seção 





Mv 
o = —— 

/ 


X 


VQ 

Ib 



Equação 4.7 


Equação 4.9 


Equação 4.1 la 


Equação 4.13 d 


Equação 4.23 b 


FIGURA 4-59 

Distribuição de tensões em uma seção transversal sob vários tipos de solicitação. 


de tensão em uma fibra externa dessa seção da viga para calcular o pior caso de 
tensão normal de flexão pela Equação 4.11 b. 

A variação do momento fletor também causa tensões de cisalhamento, mas 
sua distribuição é máxima no plano neutro e nula nas fibras externas conforme é 
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Carregamento estático 
Análise de tensões 

Pressuponha que os 
materiais são 
homogêneos 
e isotrópicos 

I_ 

Encontre todas as forças 
aplicadas, momentos, 
torques, etc, e desenhe 
os diagramas de corpo 
livre para mostrá-los 
aplicados á peça. 

_Í_ 

Baseado na distribuição 
dos esforços internos ao 
longo da peça, determi¬ 
ne que seções transver¬ 
sais da peça são as 
mais solicitadas. 

I 

Determine a distribuição 
das tensões no interior 
das seções transversais de 
interesse e identifique os 
locais de maiores tensões 
aplicadas e combinadas. 

í 

Desenhe um elemento 
de tensões tridimensional 
para cada um dos pontos 
selecionados de interesse 
dentro da seção e 
identifique as tensões 
que nele atuam. 

í 

Calcule as tensões apli¬ 
cadas que atuam sobre 
cada face do elemento 
infinitesimal e então cal¬ 
cule as tensões principais 
e a máxima tensão de 
cisalhamento resultantes. 

í ~ 

Calcule as deformações 
críticas das peças. 


FIGURA 4-60 

Fluxograma para análise estática de 
tensões. 


mostrado nas Figuras 4-49 e 4-59 d. Assim, um elemento inifinitesimal de tensões 
diferente é utilizado no plano neutro da seção transversal para o cálculo da tensão 
de cisalhamento devido à força cortante, usando a equação apropriada como a 
Equação 4.14 b para uma seção transversal retangular. Cada um desses dois ele¬ 
mentos infinitesimais de tensões tem seu próprio conjunto de tensões principais 
e tensão de cisalhamento máxima, que podem ser calculados pela Equação 4.6a 
para este caso bidimensional. 

Solicitações mais complicadas em geometrias mais complicadas podem ter 
múltiplas tensões aplicadas ao mesmo elemento infinitesimal. E muito comum 
em peças de máquinas termos carregamentos que criam flexão e torção na mes¬ 
ma peça. O Exemplo 4-9 lida com tal caso e deve ser estudado cuidadosamente. 

A tensão é apenas uma das considerações de projeto. As deformações das pe¬ 
ças devem também ser controladas para que a peça desempenhe sua função apro¬ 
priadamente. Frequentemente, uma exigência de pequenas deformações domina 
o projeto e exige seções mais espessas que as que seriam necessárias para evitar o 
excesso de tensão. As deformações da peça projetada, assim como suas tensões, 
devem ser verificadas sempre. As equações para deformações devido às várias 
solicitações são dadas nas seções correspondentes e também estão colocadas no 
Apêndice B para vigas de vários tipos e carregamentos. 

A Figura 4-60 mostra um fluxograma representando um conjunto de passos 
que podem ser seguidos para analisar tensões e deformações sob carregamento 
estático. 


Equações importantes usadas neste capítulo 

Veja as seções referidas para informações sobre o uso apropriado destas equações. 

O estado cúbico de tensões - suas raízes são as tensões principais 
tridimensionais (Seção 4.3): 

o 3 - C 2 o 2 - Cjo - C 0 = 0 (4.4c) 

onde 


Q 


o, + o, + o„ 


< + < + < - 

c_ v o v o ; + - o x x 2 yz - o,i* - o : T 


,2 

xy 


Tensões de cisalhamento máximas (Seção 4.3): 



Tensões principais bidimensionais (Seção 4.3): 
0+0 


O a .Oi = - 


o=0 


■ + 


V-o V 


v 


+ t: 


(4.5) 


(4.6a) 


(4.6 b) 
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Tensão normal (Seção 4.7): 


P 

° x ~ A 


Deformação longitudinal (Seção 4.7): 


As 


Pl 

AE 


Tensão de cisalhamento puro (Seção 4.8): 


x - = T 


Área de esmagamento (Seção 4.8): 

A 


= -ld 

esmagamento 


Máxima tensão de flexão - vigas retas (Seção 4.9): 

Mc 


Máxima tensão de flexão - vigas curvas (Seçao 4.9): 


M 

M 


V 

\ r i 7 


Tensão de cisalhamento em vigas - fórmula geral (Seçao 4.9): 



Máxima tensão de cisalhamento - viga retangular (Seção 4.9): 

= 3 V 
%max ~ 2 A 

Máxima tensão de cisalhamento - viga circular (Seção 4.9): 

_4V 

^max~ o 4 


Máxima tensão de cisalhamento - viga em I (Seção 4.9): 


Equações gerais de vigas (Seção 4.9): 

_q_ = (fy_ 
EI dx 4 

V d 3 y 
EI ~ dx 3 

M _ d 2 y 
EI ~ dx 2 


(4.7) 

(4.8) 

(4.9) 

(4.106) 

(4.116) 

(4.126) 

(4.13/) 

(4.146) 

(4.15c) 

(4.16) 

(4.18a) 

(4.186) 

(4.18c) 
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0 = 


dy 


dx 

y = /« 


(4.18í/) 

(4.18e) 


Máxima tensão de cisalhamento devido ao momento torçor - seção circular 
(Seção 4.12): 


Tr 


(4.236) 


Máxima rotação na torção - seção circular (Seção 4.12): 

Tl 

e = — 

JG 


(4.24) 


Máxima tensão de cisalhamento na torção - seção não circular (Seçao 4.12): 

T 


Q 


(4.26 a) 


Máxima rotação na torção - seção nao circular (Seção 4.12): 

n 


e 


KG 


(4.266) 


Constante de mola - linear (a), angular (6) (Seção 4.14): 

* = * 


y 

k = L 
e 


(4.27a) 

(4.276) 


Tensão com concentração de tensões (Seção 4.15): 


®max ® nom 


T = K T 

max ts nom 


(4.31) 


Raio de giraçao da seção (Seção 4.16): 

V A 


(4.34) 


índice de esbeltez da coluna (Seção 4.16): 

/ 


(4.33) 


Tensão crítica de flambagem - fórmula de Euler (Seção 4.16): 


(4.38c) 


Tensão crítica de flambagem - fórmula de Johnson (Seção 4.16): 


Pa_ = c _i 

A yc E 


V 2n 7 


(4.43) 
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Tensão crítica de flambagem - fórmula secante (Seção 4.16): 

P S vc 


1 + I -p- I sec 


AEA 


Cilindro sob pressão (Seção 4.17): 


O, = 


o,. = 


= 


Pi r i ~ Po r o r í r o (Pi - Po) 

- r < r [ r o - r i ) 

2 2 22 / \ 
Pi r i ~ Po r o r i r o(Pi-Po) 
2 2 2/2 2 \ 
r 0 -r, r [r 0 - r t ) 


P, r í ~ Po r l 

2 2 
r. ~ r, 


(4.46c) 


(4.47a) 

(4.47è) 

(4.47c) 
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Tabela R4-0 + 

Matriz de problemas/tópicos 

Seções 4.1,4.2 Tensão, deformação 
4-55, 4-56, 4-57, 4-58 

Seção 4.5 Círculos de Mohr 
4-1,4-79 

Seção 4.7 Tensão normal 
4-2,4-18, 4-61,4-74a 

Seção 4.8 Cisalhamento puro, 
esmagamento e rasgamento 
4-4, 4-5, 4-6,4-7, 4-9, 4-15, 4-19, 4-20, 
4-22, 4-47, 4-59, 4-60, 4-74f 

Seção 4.9 Vigas retas 
4-10, 4-11, 4-12, 4-13, 4 - 14 , 4-27, 4-40, 
4-43a, 4-64, 4-65, 4-66, 4-67, 4-68, 
4-74b,4-74 c, 4-74g 

Seção 4.9 Vigas curvas 

4-17, 4-37, 4-62, 4-63, 4-69 to 4-72, 4-73, 

4-74e 

Seção 4.10 Deflexão 

4 - 8 , 4-16, 4-23, 4-24, 4-25, 4-26, 4 - 28 , 

4-43b, 4-44, 4-48 

Sect. 4.11 Método de Castigliano 
4-84, 4-85, 4-86 
Seção 4.12 Torção 

4-21, 4-34, 4-46, 4-74d, 4-74h, 4-81, 4-82 
Seção 4.13 Tensões combinadas 
4-3, 4-34, 4-46 

Seção 4.14 Constantes de mola 
4-29, 4-30, 4-31, 4-32, 4-35, 4-38, 4-39 

Seção 4.15 Concentração de tensões 
4-36, 4-75 to 4-78 

Seção 4.16 Flambagem 

4-45, 4-49, 4-50, 4-51, 4-52, 4-53, 4-54 

Seção 4.17 Cilindros 
4-41,4-42, 4-80, 4-83 


* As respostas para esses problemas estão 
no Apêndice D. 

+ Problemas cujos números estão em ne¬ 
grito são uma extensão de um problema 
similar de capítulos anteriores com o mesmo 
número. Problemas cujos números estão em 
itálico são projetos. 


I. H. Shames, Intmduction to Solid Mechanics. Prentice-Hall: Englewood Cli- 
ffs, N. J„ 1989. 

I. H. Shames and F. A. Cossarelli, Elastic and Inelastic Stress Analysis. Pren- 
tice-Hall: Englewood Cliffs, N. J„ 1991. 

S. Timoshenko and D. H. Young, Elements ofStrength of Materials. 5th ed. 
Van Nostrand: New York, 1968. 


4.22 PROBLEMAS 

*4-1 Um elemento de tensões infinitesimal tem um conjunto de tensões nele apli¬ 
cadas conforme é indicado em cada linha da Tabela P4-1. Para a(s) linha(s) 
designada(s), desenhe o elemento infinitesimal de tensões mostrando as tensões 
aplicadas, encontre as tensões principais e a máxima tensão de cisalhamento 
analiticamente e verifique os resultados através da construção dos círculos de 
Mohr para o correspondente estado de tensões. 

4-2 Um lustre de 400 lb está sustentado por dois cabos de aço de 10 ft sob tração. 
Escolha um diâmetro apropriado para o cabo de forma que a tensão atuante não 
exceda a tensão admissível de 5000 psi. Qual será a deformação dos cabos? 
Apresente todas as hipóteses utilizadas. 

'4-3 Para o braço do pedal da bicicleta mostrado na Figura P4-1 com uma força apli¬ 
cada pelo ciclista de 1500 N no pedal, determine a tensão principal no braço do 
pedal se sua seção transversal possui um diâmetro de 15 mm. O pedal é ligado 
ao seu braço por um parafuso de rosca de 12 mm. Qual é a tensão no parafuso do 
pedal? 

f *4-4 O engate de reboque mostrado nas Figuras P4-2 e 1-1 tem cargas aplicadas iguais 
às definidas no Problema 3-4. O ponta de lança do reboque exerce uma força de 
100 kgf para baixo e a força horizontal necessária para puxar o reboque é de 4905 
N. Usando as dimensões do engate esférico mostrado na Figura 1-5, determine: 

(a) As tensões principais na menor seção da esfera, próximo a sua conexão com 
o suporte. 

(b) A tensão de esmagamento no furo que suporta a esfera. 

(c) A tensão de rasgamento no suporte da esfera. 

(d) As tensões normais e de cisalhamento nos parafusos de fixação, sabendo-se 
que eles têm um diâmetro de 19 mm. 

(e) As tensões principais no suporte da esfera considerando-o como uma viga 
engastada. 

'4-5 Resolva o Problema 4-4 para as condições de carregamento do Problema 3-5. 

1 *4-6 Resolva o Problema 4-4 para as condições de carregamento do Problema 3-6. 
t *4-7 Projete o pino de articulação do Problema 3-7 considerando que a máxima ten¬ 
são principal admissível é 20 kpsi se o pino for vazado e tiver duas seções em 
cisalhamento puro. 

t *4-S Uma fábrica de papel processa rolos de papel que têm uma densidade de 984 kg/ 
m 3 . O rolo tem 1,50 m de diâmetro externo x 22 cm de diâmetro interno x 3,23 
m de comprimento e está sobre um eixo de aço vazado e biapoiado. Encontre o 
diâmetro interno necessário para obter uma deflexão máxima no centro de 3 mm 
se o diâmetro externo do eixo possui 22 cm. Pressuponha que o eixo tem o mes¬ 
mo comprimento entre os suportes que o comprimento de um rolo de papel. 

4-9 Para o alicate de pressão (ViseGrip®) desenhado em escala na Figura P4-3, e 
para as forças que são analisadas no Problema 3-9, calcule as tensões em cada 
pino para uma força de aperto P = 4000 N na posição mostrada. Os pinos têm 8 
mm de diâmetro e estão todos sob cisalhamento duplo. 

*4-10 O trampolim do Problema 3-10 é mostrado na Figura P4-4rz. Pressuponha que 
as dimensões da seção transversal sejam de 305 mm x 32 mm. O material tem 
um módulo de elasticidade E = 10,3 GPa. Encontre a maior tensão principal que 
ocorre no trampolim quando uma pessoa de 100 kg está de pé sobre a extremi¬ 
dade livre. Qual é a deflexão máxima? 
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Tabela P4-1 Dados para o problema 4-1 

Linhas a-g e k-m são para problemas bidimensionais; as outras, para tridimensionais. 

Linha 

G x 

°y 


Ay 

V 

A, 

a 

1000 

0 

0 

500 

0 

0 

b 

-1000 

0 

0 

750 

0 

0 

c 

500 

-500 

0 

1000 

0 

0 

d 

0 

-1500 

0 

750 

0 

0 

e 

750 

250 

0 

500 

0 

0 

f 

-500 

1000 

0 

750 

0 

0 

g 

1000 

0 

-750 

0 

0 

250 

h 

750 

500 

250 

500 

0 

0 

i 

1000 

-250 

-750 

250 

500 

750 

i 

-500 

750 

250 

100 

250 

1000 

k 

1000 

0 

0 

0 

0 

0 

1 

1000 

0 

0 

0 

500 

0 

m 

1000 

0 

0 

0 

0 

500 

n 

1000 

1000 

1000 

500 

0 

0 

0 

1000 

1000 

1000 

500 

500 

0 

p 

1000 

1000 

1000 

500 

500 

500 


*4-11 Refaça o Problema 4-10 usando as condições de carregamento do Problema 

3- 11. Pressuponha que a prancha tenha uma massa de 29 kg e que ela deforme 
13,1 cm estaticamente quando uma pessoa está sobre ela. Encontre a maior ten¬ 
são principal que ocorre no trampolim quando a pessoa de 100 kg do Problema 

4- 10 pula 25 cm e retorna ao trampolim. Encontre a deformação máxima. 

4-12 Refaça o Problema 4-10 usando o projeto de trampolim engastado da Figura P4-4£>. 

4-13 Refaça o Problema 4-11 usando o projeto de trampolim mostrado na Figura P4- 
-4b. Pressuponha que a prancha tenha uma massa de 19 kg e que ela deforme 
8,5 cm estaticamente quando uma pessoa está sobre ela. 

4-14 A Figura P4-5 mostra um brinquedo de criança chamado de pula-pula. A criança 
fica sobre o suporte para os pés, aplicando metade do seu peso em cada lado. Ela 




FIGURA P4-1 

Problema 4-3. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 



FIGURA P4-2 

Problemas 4-4, 4-5 e 4-6. (Um 
modelo Solidworks encontra-se no 
CD.) 



FIGURA P4-3 

Problema 4-9. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 
































































































































230 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 



(a) Trampolim biapoiado com uma extremidade em balanço 

FIGURA P4-4 

Problemas 4-10 a 4-13. 


2 m 


0,7 m 




a 


0 b) Trampolim engastado 



FIGURA P4-5 

Problema 4-14. 


§ 

N. de R. T: O pino é normal ao eixo e 
funciona como uma chaveta, conectando 
o cubo da hélice com o eixo. Pressuponha 
uma única área de cisalhamento. 


salta do chão, mantendo os pés sobre os apoios. Uma mola absorve o impacto 
na aterrissagem e armazena energia para ajudar no próximo salto. Assuma que a 
criança pese 60 lb e que a constante da mola seja de 100 lb/in. O pula-pula pesa 
5 lb. Projete as seções da viga engastada de alumínio que suporte saltos de 2 in 
de altura do chão. Assuma uma tensão admissível de 20 kpsi. Defina a forma da 
viga e seu tamanho apropriadamente. 

*4-15 Projete um pino § em cisalhamento puro para o eixo da hélice de um motor de 
popa se o eixo através do qual o pino é colocado tem 25 mm de diâmetro, a hé¬ 
lice tem 200 mm de diâmetro e o pino deve falhar quando uma força > 400 N é 
aplicada na extremidade da hélice. Pressuponha que a tensão de cisalhamento na 
ruptura para o material do pino seja de 100 Mpa. 

4-16 Uma trilha para guiar bolas de boliche é projetada com duas hastes como mostra¬ 
do na Figura P3-6. As hastes não são paralelas entre si, apresentando um pequeno 
ângulo entre elas. As bolas rolam sobre as hastes até cair entre elas, alcançando 
uma outra trilha. O ângulo entre as hastes é modificado para que as bolas desem¬ 
boquem em diferentes posições. O comprimento de cada haste descarregada é de 
30 in e o ângulo entre elas é de 3,2°. As bolas apresentam 4,5 in de diâmetro e 
peso de 2,5 lb. A distância entre os centros das hastes de 1 in de diâmetro é de 4,2 
in na extremidade estreita. Ache a tensão e a deflexão máximas nas hastes. 

(a) Pressuponha que as hastes estejam biapoiadas nas extremidades. 

(b) Pressuponha que as hastes estejam engastadas nas extremidades. 

4-17 Uma pinça para gelo é mostrada na Figura P4-7. O gelo pesa 50 lb e tem 10 in 
de extensão entre as garras da pinça. A distância entre as alças é de 4 in, e o raio 
médio das garras da pinça é de 6 in. As dimensões da seção transversal retangu¬ 
lar são 0,75 in de altura x 0,312 de largura. Encontre a tensão na pinça. 

*4-18 Um conjunto de barras de aço para reforço está para ser esticado longitudinal¬ 
mente em tração para criar uma tensão de tração de 30 kpsi antes de ser molda¬ 
do em concreto para formar uma viga. Determine quanta força será requerida 
para esticá-las e qual a deformação requerida. Existem 10 barras, cada uma com 
0,75 in de diâmetro e 30 ft de comprimento. 

*4-19 A garra do dispositivo usado para puxar as barras do Problema 4-18 está conec¬ 
tado a uma prensa hidráulica através de uma junta como a mostrada na Figura 
P4-8. Determine o tamanho do pino da junta necessário para resistir à força 
aplicada. Pressuponha uma tensão de cisalhamento admissível de 20000 psi e 
uma tensão de tração admissível de 40000 psi. Determine o raio externo da ex¬ 
tremidade da junta de modo a não exceder as tensões admissíveis ao rasgamento 
ou esmagamento se as hastes da junta têm 0,8 in de espessura cada. 

4-20 Repita o Problema 4-19 para 12 barras de 1 cm de diâmetro e 10 m de compri¬ 
mento cada. A tensão desejada nas barras é 200 MPa. A tensão normal admissí¬ 
vel na junta e no pino é 280 MPa, e a tensão de cisalhamento admissível é 140 
MPa. Cada haste da junta tem 2 cm de espessura. 

4-21 A Figura P4-9 mostra uma roda de automóvel com dois estilos comuns de chave 
de rodas usada para apertar as porcas das rodas, uma chave de roda de haste sim¬ 
ples em (a) e uma chave de roda de haste dupla em (b). Em cada caso, as duas 
mãos são necessárias para prover as forças, mostradas respectivamente em Ae B. 
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FIGURA P4-6 

Problema 4-16. 



A distância entre os pontos A e B é 1 ft em ambos os casos e o diâmetro da haste 
é 0,625 in. As porcas da roda requerem um torque de 70 lb-ft. Encontre a tensão 
máxima principal e a máxima deflexão em cada projeto de chave de roda. 

*4-22 Um patim mller-blade é mostrado na Figura P4-10. As rodas de poliuretano têm 
diâmetro de 72 mm e são espaçadas de 104 mm entre os centros. A combinação 
patim-bota-pé pesa 2 kg. A constante de mola efetiva do sistema patim-patinador 
é de 6000 N/m. Os eixos das rodas são pinos de 10 mm de diâmetro sob cisalha- 
mento duplo. Encontre as tensões nos pinos para uma pessoa com 100 kg ater¬ 
rissando de um salto de 0,5 m sobre um pé. (a) Pressuponha que todas as 4 rodas 
aterrissem simultaneamente. ( b ) Pressuponha que uma roda absorva toda a força 
de aterrissagem. 

*4-23 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P4- 11a. Encontre as 

reações, a máxima força cortante, o máximo momento fletor, a máxima rotação, 
a máxima tensão de flexão e a máxima deflexão para os dados fornecidos na(s) 
linha(s) da Tabela P4-2. 

*4-24 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P4-11 b. Encontre as 

reações, a máxima força cortante, o máximo momento fletor, a máxima rotação, 
a máxima tensão de flexão e a máxima deflexão para os dados fornecidos na(s) 
linha(s) da Tabela P4-2. 




FIGURA P4-9 
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FIGURA P4-7 

Problema 4-17. 
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FIGURA P4-8 

Problemas 4-19 e 4-20. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas cujos números 
estão em itálico são projetos. Problemas 
cujos números estão em negrito são uma 
extensão de problemas similares em capítu¬ 
los anteriores com o mesmo algarismo final 
Alguns problemas nos capítulos seguintes 
podem continuar e estender esses proble¬ 
mas. 


Problema 4-21. 
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FIGURA P4-10 

Problema 4-22. 


*4-25 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P4- 11c. Encontre as 

reações, a máxima força cortante, o máximo momento fletor, a máxima rotação, 
a máxima tensão de flexão e a máxima deflexão para os dados fornecidos na(s) 
linha(s) da Tabela P4-2. 

*4-26 Uma viga é apoiada e carregada como mostra a Figura P4-11 d. Encontre as 

reações, a máxima força cortante, o máximo momento fletor, a máxima rotação, 
a máxima tensão de flexão e a máxima deflexão para os dados fornecidos na(s) 
linha(s) da Tabela P4-2. 

4-27 Um dispositivo para armazenamento deve ser projetado para segurar rolos de 
papel do Problema 4-8 como mostra a Figura P4-12. Determine valores apro¬ 
priados para as dimensões a e b da figura. Considere as tensões devido à flexão, 
ao cisalhamento e de esmagamento. Pressuponha que a tensão de tração/com¬ 
pressão admissível seja 100 MPa e que a tensão de cisalhamento admissível seja 
de 50 MPa tanto para o batente como para o mandril, que são de aço. O mandril 
é maciço e entra até a metade do rolo de papel. Balanceie o projeto para usar 
toda a resistência do material. Calcule a deflexão na extremidade do rolo. 

l 4-28 A Figura P4-13 mostra uma empilhadeira transpondo uma rampa com 15° de 
inclinação para subir uma plataforma de carregamento de 4 ft de altura. A em¬ 
pilhadeira pesa 5000 lb e tem uma distância entre eixos de 42 in. Projete duas 
rampas de aço (uma para cada lado) com 1 ft de largura que tenham não mais 
que 1 in de deflexão no pior caso de carregamento enquanto a empilhadeira 
anda sobre elas. Minimize o peso da rampa usando uma geometria de seção 
transversal sensata. 

*4-29 Encontre a constante de rigidez da viga do Problema 4-23 sob a carga concen¬ 
trada aplicada para a(s) linha(s) assinalada(s) na Tabela P4-2. 

*4-30 Encontre a constante de rigidez da viga do Problema 4-24 sob a carga concen¬ 
trada aplicada para a(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela P4-2. 

*4-31 Encontre a constante de rigidez da viga do Problema 4-25 sob a carga concen¬ 
trada aplicada para a(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela P4-2. 

*4-32 Encontre a constante de rigidez da viga do Problema 4-26 sob a carga concen¬ 
trada aplicada para a(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela P4-2. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 

f Problemas cujos números estão em itálico 
são projetos. Problemas cujos números 
estão em negrito são uma extensão de 
problemas similares em capítulos anterio¬ 
res com o mesmo algarismo final. Alguns 
problemas nos capítulos seguintes podem 
continuar a estender esses problemas. 



FIGURA P4-11 


Vigas e seus carregamentos para os problemas 4-23 a 4-26 e 4-29 a 4-32 - Ver 
Tabela P4-2 para os dados. 
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Tabela P4-2 Dados para os problemas 4-23 a 4-26 e 4-29 a 4-32 

Use apenas os dados relevantes para o problema em questão. Comprimento em m, forças em 
N, / em m 4 

Linha 

i 

a 

b 

W* 

F 

/ 

c 

E 

a 

1,00 

0,40 

0,60 

200 

500 

2,85£-08 

2.00E-02 

aço 

b 

0,70 

0,20 

0,40 

80 

850 

1,70£-08 

1,00£-02 

aço 

c 

0,30 

0,10 

0,20 

500 

450 

4,70£-09 

1,25£-02 

aço 

d 

0,80 

0,50 

0,60 

65 

250 

4,90£-09 

1,10£-02 

aço 

e 

0,85 

0,35 

0,50 

96 

750 

1,80£-08 

9,00£-03 

aço 

f 

0,50 

0,18 

0,40 

450 

950 

1.17E-08 

1,00£-02 

aço 

g 

0,60 

0,28 

0,50 

250 

250 

3,20£-09 

7,50£-03 

aço 

h 

0,20 

0,10 

0,13 

400 

500 

4,00£-09 

5,00£-03 

alumínio 

i 

0,40 

0,15 

0,30 

50 

200 

2,75£-09 

5,00£-03 

alumínio 

i 

0,20 

0,10 

0,15 

150 

80 

6,50£-10 

5,50£-03 

alumínio 

k 

0,40 

0,16 

0,30 

70 

880 

4,30£-08 

1,45£-02 

alumínio 

1 

0,90 

0,25 

0,80 

90 

600 

4,20£-08 

7,50£-03 

alumínio 

m 

0,70 

0,10 

0,60 

80 

500 

2,10£-08 

6,50£-03 

alumínio 

n 

0,85 

0,15 

0,70 

60 

120 

7,90£-09 

1,00£-02 

alumínio 


* Observe que w é uma força distribuída de N/m. 


*4-33 Para o suporte mostrado na Figura P4-14 e com os dados da(s) linha(s) 

assinalada(s) da Tabela P4-3, determine a tensão de flexão no ponto A e a tensão 
de cisalhamento devido à força cortante no ponto B. Encontre também a tensão 
de cisalhamento devido à torção em ambos os pontos. Depois, determine as ten¬ 
sões principais nos pontos Ae B. 

*4-34 Para o suporte mostrado na Figura P4-14 e com os dados da(s) linha(s) 

assinalada(s) da Tabela P4-3, determine a deflexão no ponto de aplicação da 
carga F. 

*4-35 Para o suporte mostrado na Figura P4-14 e com os dados da(s) linha(s) 

assinalada(s) da Tabela P4-3, determine a constante de rigidez do tubo sob fle¬ 
xão, a constante de rigidez do braço sob flexão e a constante de rigidez do tubo 
sob torção. Combine esses dados numa constante de rigidez global em termos 
da força Fe a deflexão linear devido a esta. 

4-36 Para o suporte mostrado na Figura P4-14 e com os dados da(s) coluna(s) 

designada(s) na Tabela P4-3, refaça o Problema 4-33 considerando uma con¬ 
centração de tensão nos pontos Ae B. Pressuponha um fator de concentração de 
tensão igual a 2,5 na flexão e na torção. 

*4-37 Uma viga curva em forma de um semicírculo, mostrada na Figura P4-15, possui 
as seguintes dimensões: Diâmetro externo (DE) = 150 mm, Diâmetro interno 



Problema 4-27. 


* As repostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 
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grade de lft 


FIGURA P4-13 

Problema 4-28. 

(Dl) =100 mm e / = 25 mm. Para um par de força F = 14 kN, aplicado ao longo 
do diâmetro, determine a excentricidade da linha neutra e as tensões nas fibras 
internas e externas. 

4-38 Projete uma barra de torção sólida e retilínea, de aço, que tenha uma constante 
de mola (rigidez) de 10000 lb-in/rad/ft. Compare os projetos para seções trans¬ 
versais sólidas circulares e quadradas. Qual das duas é mais eficiente em termos 
do material utilizado? 

4-39 Projete uma mola formada por uma viga reta engastada, de aço, com 1 ft de 

comprimento, carregada na extremidade livre, que tenha uma constante elástica 
de 10000 lb/in. Compare os projetos para seções transversais sólidas circulares e 
quadradas. Qual das duas é mais eficiente em termos do material utilizado? 

4-40 Projete novamente o suporte de rolo do Problema 4-8 para a configuração ilustrada 
na Figura P4-16, sabendo que os mandris encontram-se inseridos em 10% do com¬ 
primento do rolo em cada uma de suas extremidades. Escolha valores apropriados 
para as dimensões a e b, visando à utilização total da resistência do material, que é 
a mesma do Problema 4-27. Ver o Problema 4-8 para mais informações. 

*4-41 Um tubo de aço de diâmetro interno igual a 10 mm transporta líquido a 7 MPa. 
Determine as tensões principais na parede do tubo se ele tem uma espessura de: 
(a) 1 mm, (b) 5 mm. 

4-42 Um tanque cilíndrico de fundo hemisférico é necessário para armazenar ar pres¬ 
surizado, na temperatura ambiente, a 150 psi. Determine as tensões principais 
na parede da estrutura se o tanque tem um diâmetro de 0,5 m, uma espessura de 
parede de 1 mm e um comprimento de 1 m. 

4-43 A Figura P4-17 mostra uma estação de descarga no final de uma máquina que 
processa rolos de papel. Os rolos de papel acabados têm 0,9 m de diâmetro 
externo por 0,22 m de diâmetro interno por 3,23 m de comprimento e uma 
densidade de 984 kg/m’. Os rolos são transferidos da máquina transportadora 



* As respostas para esses problemas estão 
no Apêndice D. Problemas cujos números 
estão em itálico são projetos. 


FIGURA P4-14 

Problemas 4-33 a 4-36. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 
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Tabela P4-3 Dados para os Problemas 4-33 até 4-36 e 4-49 até 4-52 

Use somente os dados relevantes para o problema em questão. Comprimentos em mm e 
forças em N. 


Linha 

i 

a 

t 

h 

F 

OD 

ID 

E 

a 

100 

400 

10 

20 

50 

20 

14 

aço 

b 

70 

200 

6 

80 

85 

20 

6 

aço 

c 

300 

100 

4 

50 

95 

25 

17 

aço 

d 

800 

500 

6 

65 

160 

46 

22 

alumínio 

e 

85 

350 

5 

96 

900 

55 

24 

alumínio 

f 

50 

180 

4 

45 

950 

50 

30 

alumínio 

g 

160 

280 

5 

25 

850 

45 

19 

aço 

h 

200 

100 

2 

10 

800 

40 

24 

aço 

i 

400 

150 

3 

50 

950 

65 

37 

aço 

1 

200 

100 

3 

10 

600 

45 

32 

alumínio 

k 

120 

180 

3 

70 

880 

60 

47 

alumínio 

1 

150 

250 

8 

90 

750 

52 

28 

alumínio 

m 

70 

100 

6 

80 

500 

36 

30 

aço 

n 

85 

150 

7 

60 

820 

40 

15 

aço 


(não mostrada na figura) para a empilhadeira através do acoplador articulado na 
forma de V da estação de descarregamento que rotaciona de 90° devido a um 
cilindro pneumático. Em seguida, os cilindros de papel rolam em direção aos 
garfos da empilhadeira, que têm 38 mm de espessura, 100 mm de largura, 1,2 m 
de comprimento e uma inclinação de 3 o em relação à horizontal. Determine as 
tensões atuantes nos dois garfos da empilhadeira quando os rolos de papel caem 
em cima deles para os seguintes casos (especifique todas as hipóteses adotadas): 

(a) Os garfos não estão apoiados em suas extremidades. 

(b) Os garfos encontram-se em contato com a mesa no ponto A. 

4-44 Determine a espessura adequada para o acoplador articulado em forma de V da 
estação de descarregamento da Figura P4-17 de modo a limitar a sua deflexão 
na extremidade em 10 mm para qualquer posição, durante o seu movimento de 
rotação. Assuma que existem dois “braços” (acoplados em V) que suportam os 
rolos de papel ao longo de seu comprimento nas posições equivalentes a 1/4 e 
3/4 do comprimento do rolo. Cada um dos braços tem 10 cm de largura por 1 m 
de comprimento e está soldado a um tubo de aço que é rotacionado pelo pistão 
pneumático. Veja o Problema 4-43 para maiores informações. 

4-45 Determine a força crítica atuante na haste do cilindro pneumático da Figura P4- 
17. O braço de manivela, que rotaciona o cilindro, tem um comprimento igual a 
0,3 m, enquanto a haste possui um curso máximo de 0,5 m, um diâmetro de 25 


i 

t 

T 



FIGURA P4-15 

Problema 4-37. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 


b (usual) 



base 


FIGURA P4-16 

Problema 4-40. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 
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Problemas 4-43 até 4-47. 


* As respostas destes problemas encon¬ 
tram-se no Apêndice D. Números em itálico 
indicam problemas de projeto. 


mm e o seu material é um aço com limite de resistência ao escoamento de 400 
MPa. Especifique todas as hipóteses adotadas. 

4-46 As posições do acoplador articulado em forma de V, ilustradas na Figura P4-17, 
são alteradas através do movimento de rotação do braço de manivela ligado a um 
eixo de 60 mm de diâmetro e 3,23 m de comprimento. Determine o torque má¬ 
ximo aplicado neste eixo durante o movimento do acoplador e o valor da tensão 
máxima e deflexão no eixo. Ver o Problema 4-43 para maiores informações. 

4-47 Determine as forças máximas nos pinos localizados nas extremidades do cilin¬ 
dro pneumático da Figura P4-17 e o valor da tensão atuante neles se têm um 
diâmetro de 30 mm e apenas uma área de cisalhamento puro. 

4-48 Um maratonista de 100 kg, que utiliza cadeira de rodas para a prática deste 

esporte, necessita de um aparelho de exercícios que permita a realização de trei¬ 
namentos em ambientes fechados. O projeto proposto encontra-se ilustrado na 
Figura P4-18. Dois cilindros, livres para girar em torno dos mancais, suportam 
as rodas traseiras, enquanto uma plataforma suporta as rodas dianteiras. Dimen¬ 
sione os cilindros de 1 m de comprimento como tubos ocos de alumínio para 
minimizar o peso da plataforma e, também, limitar as deflexões do cilindro em 
1 mm para a pior situação (maior solicitação). A cadeira de rodas possui rodas 
motrizes de 65 cm de diâmetro separadas por 70 cm. As flanges dos cilindros li¬ 
mitam o movimento lateral da cadeira durante a execução dos exercícios e, além 
disso, permitem que as rodas girem livremente no espaço entre elas. Especifique 
o diâmetro dos eixos de aço adequados para suportar os tubos nos mancais. Cal¬ 
cule todas as tensões significativas para este problema. 

*4-49 Uma coluna quadrada e oca tem um comprimento igual a / e é constituída do 
material E, conforme as linhas listadas na Tabela P4-3. As dimensões de sua 
seção transversal são: 4 mm (extemamente) e 3 mm (intemamente). Utilize S y = 
150 MPa para o alumínio e 300 MPa para o aço. Determine se é uma coluna na 
região de Johnson ou de Euler e qual é a carga crítica: 

(a) Se as condições de contorno são biarticulada. 

(b) Se as condições de contorno são engastada-articulada. 

(c) Se as condições de contorno são biengastada. 

(d) Se as condições de contorno são engastada-livre. 

*4-50 Uma coluna circular e oca tem um comprimento igual a 1,5 m, é constituída do 
material E e as dimensões de sua seção transversal OD e ID seguem os valores 
listados nas colunas da Tabela P4-3. Utilize S y = 150 MPa para o alumínio e 300 
MPa para o aço. Determine se é uma coluna na região de Johnson ou de Euler e 
qual é a carga crítica: 
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FIGURA P4-18 

Problema 4-48. 


(a) Se as condições de contorno são biarticulada. 

(b) Se as condições de contorno são engastada-articulada. 

(c) Se as condições de contorno são biengastada. 

(d) Se as condições de contorno são engastada-livre. 

*4-51 Uma coluna retangular maciça tem um comprimento igual a /, é constituída do 
material E e as dimensões de sua seção transversal (h e t) seguem os valores 
listados nas colunas da Tabela P4-3. Utilize S y =150 MPa para o alumínio e 300 
MPa para o aço. Determine se é uma coluna na região de Johnson ou de Euler e 
qual é a carga crítica: 

(a) Se as condições de contorno são biarticulada. 

(b) Se as condições de contorno são engastada-articulada. 

(c) Se as condições de contorno são biengastada. 

(d) Se as condições de contorno são engastada-livre. 

*4-52 Uma coluna circular maciça tem um comprimento igual a /, é constituída do 

material E, possui um diâmetro OD e uma excentricidade t conforme os valores 
listados nas colunas da Tabela P4-3. Utilize S =150 MPa para o alumínio e 300 
MPa para o aço. Determine se é uma coluna na região de Johnson ou de Euler e 
qual é a carga crítica: 

(a) Se as condições de contorno são biarticulada. 

(b) Se as condições de contorno são engastada-articulada. 

(c) Se as condições de contorno são biengastada. 

(d) Se as condições de contorno são engastada-livre. 

4-53 Projete uma coluna circular e oca de alumínio com as seguintes características: 
comprimento de 3 m, espessura de parede de 5 mm, carga concêntrica de 900 
N, material com resistência ao escoamento de 150 MPa e um fator de segurança 
igual a 3. 

(a) Se as condições de contorno são biarticulada. 

(b) Se as condições de contorno são engastada-livre. 

4-54 Três barras circulares de diâmetro igual a 1,25 in cada são constituídas de aço 
SAE 1030 laminado a quente, mas possuem diferentes comprimentos: 5 in, 30 
in e 60 in, respectivamente. Todas estão carregadas axialmente sob compressão. 
Compare a capacidade de suportar carga das três barras se suas extremidades 
são (condição de contorno): 

(a) biarticulada. 

(b) engastada-articulada. 

(c) biengastada. 

(d) engastada-livre. 

4-55 A Figura P4-19 ilustra uma haste de aço de 30 in de comprimento e 1,5 in de 

diâmetro sujeita a forças de tração (P = 10000 lb) aplicadas em cada uma de suas 
extremidades, atuando ao longo de seu eixo longitudinal Y e através do centróide 
de sua seção transversal circular. O ponto A localiza-se 12 in abaixo da extremi- 


P 


P 

FIGURA P4-19 

Problemas 4-55 e 4-56. 


* As respostas destes problemas encon- 
tram-se no Apêndice D. Números em itálico 
indicam problemas de projeto. 
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Problemas 4-57 e 4-58. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD). 


dimensões em mm 

FIGURA P4-21 

Problema 4-59. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD). 


dade superior e o ponto B, a 8 in abaixo de A. Para esta barra e respectivo carre¬ 
gamento, determine: 

(a) Todos as componentes do tensor de tensões (Equação 4. la) para o ponto 
médio entre Ae B. 

(b) O deslocamento do ponto B em relação ao ponto A. 

(c) A deformação elástica da seção entre os pontos Ae B. 

(d) A deformação total na seção entre os pontos Ae B. 

4-56 A haste na Figura P4-19, sob o carregamento do Problema 4-55, é sujeita a uma 
redução de temperatura de 80°F para 20°F após a aplicação da carga. O coeficien¬ 
te de expansão ténnica para o aço é de aproximadamente 6 min/in/°F. Determine: 

(a) Todos as componentes do tensor de tensões (Equação 4. la) para o ponto 
médio entre A e B. 

(b) O deslocamento do B em relação ao ponto A. 

(c) A deformação elástica da seção entre os pontos Ae B. 

(d) A deformação total na seção entre os pontos Ae B. 

4-57 A Figura P4-20 ilustra uma barra de aço presa ao solo (plano rígido) por dois 
pinos-guia de aço endurecido. Para P = 1500 lb, determine: 

(a) A tensão de cisalhamento em cada pino. 

(b) A tensão de esmagamento nos pinos e mancais em cada furo. 

(c) O valor mínimo da dimensão h, para prevenir uma falha por rasgamento, se 
a barra de aço tem uma resistência ao cisalhamento de 32,5 kpsi. 

4-58 Repita o Problema 4-57 para P = 2200 lb. 

4-59 A Figura P4-21 mostra uma barra de alumínio de seção retangular sujeita a for¬ 
ças “fora-de-centro” P = 4000 N aplicadas conforme a ilustração. 

(a) Calcule a máxima tensão normal na região do meio da barra, bem distante 
das alças onde as cargas são aplicadas. 

(b) Plote a distribuição de tensão normal ao longo da seção transversal próxima 
a região do meio da barra. 

(c) Esboçe, de maneira “razoável”, a distribuição de tensão normal ao longo da 
seção transversal nas extremidades da barra, próximo ao local de aplicação das 
cargas. 

4-60 A Figura P4-22 ilustra um suporte usinado a partir de um aço plano, em estoque, 
de 0,5 in de espessura. O mesmo está rigidamente ligado a uma base (engastado) 
e carregado com uma força P = 5000 lb no ponto D. Determine: 

(a) A magnitude, a localização e a orientação do plano de máxima tensão nor¬ 
mal na seção A-A. 

(b) A magnitude, a localização e a orientação do plano de máxima tensão de 
cisalhamento na seção A-A. 

(c) A magnitude, a localização e a orientação do plano de máxima tensão nor¬ 
mal na seção B-B. 

(d) A magnitude, a localização e a orientação do plano de máxima tensão de 
cisalhamento na seção B-B. 

4-61 Para o suporte do Problema 4-60, determine a deflexão e a rotação do ponto C. 

4-62 A Figura P4-23 mostra uma barra de aço de diâmetro igual a 1 in, suportada e 
sujeita a uma carga aplicada de 500 lb (força P). Determine a deflexão no ponto 
de aplicação da carga e a rotação no apoio de rolo. 

4-63 A Figura P4-24 mostra um cilindro de aço maciço de diâmetro 1,25 in com vá¬ 
rios momentos torçores aplicados nos sentidos indicados. Para T A = 10000 lb-in, 
T b = 20000 lb-in, T c = 30000 lb-in, descubra: 

(a) A magnitude e a posição da máxima tensão de cisalhamento devido à torção 
no cilindro. 

(b) As correspondentes tensões principais para a posição determinada na parte (a). 

(c) A magnitude e a posição da máxima deformação específica de cisalhamento 
no cilindro. 
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FIGURA P4-22 

Problemas 4-60 e 4-61. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


4-64 Se o cilindro do Problema 4-63 estiver rigidamente conectado a suportes fixos 
em cada extremidade {A e D) e submetido apenas aos momentos torçores T B e 
T c , então descubra: 

(a) As reações T A eT D em cada extremidade do cilindro. 

(b) A rotação da seção B com relação à seção C. 

(c) A magnitude e a posição da máxima deformação específica de cisalhamento. 

f 4-65 A Figura P4-25 mostra um pino de articulação com ajuste forçado na parte A e 
com ajuste deslizante na parte B. Se F = 100 lb e / = 1,5 in, qual o diâmetro do 
pino necessário para limitar a tensão máxima no pino a 50 kpsi? 

4-66 A Figura P4-25 mostra um pino de articulação com ajuste forçado na parte A e 
com ajuste deslizante na parte B. Se F = 100 N e / = 64 mm, qual o diâmetro do 
pino necessário para limitar a tensão máxima no pino a 250 MPa? 

f 4-67 A Figura P4-25 mostra um pino de articulação com ajuste forçado na parte A 
e com ajuste deslizante na parte B. Determine a fração Hd que tornará o pino 
igualmente resistente ao cisalhamento e à flexão se a resistência ao cisalhamen¬ 
to é igual à metade da resistência à flexão. 

4-68 Escreva um programa computacional em qualquer linguagem, ou use Mathcad, 
TK Solver, ou qualquer outro programa de resolução de equações para calcular e 
plotar a variação na área da seção transversal, momento de inércia, raio de gira- 
ção, indicie de esbeltez e carga crítica, com relação ao diâmetro interno de colu¬ 
nas de Euler e Johnson com seção transversal anelar. Pressuponha que o diâmetro 
externo de cada coluna é de 1 in. O comprimento equivalente da coluna de Euler é 
de 50 in. O comprimento equivalente da coluna de Johnson é de 10 in. Ambas são 
feitas de aço com S y = 36000 psi. Deixe o diâmetro interno variar de 10% até 90% 
do diâmetro externo para o estudo paramétrico. Comente as vantagens da coluna 
circular oca em relação à coluna circular maciça de cada tipo (Euler e Johnson) 
que tenham os mesmos diâmetros externos, respectivos comprimentos e materiais. 



FIGURA P4-23 


Problema 4-62. 



+ Números em itálico indicam problemas 
de projeto. 


Problemas 4-63 e 4-64. 
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FIGURA P4-25 

Problemas 4-65 a 4-67. 


*4-69 A Figura P4-26a mostra uma braçadeira em C com um corpo elíptico, 

dimensionado como mostrado abaixo. A braçadeira possui um corte em T com 
espessura uniforme de 3,2 mm na garganta, como mostrado na Figura P4-26b. 
Encontre a tensão de flexão nas fibras internas e externas da garganta se a força 
da braçadeira for de 2,7 kN. 

4-70 Uma braçadeira em C, como a da Figura P4-26a, possui uma seção transversal 
retangular, como na Figura P4-26c. Encontre a tensão de flexão nas fibras 
internas e externas da garganta se a força da braçadeira for de 1,6 kN. 

4-71 Uma braçadeira em C possui um corte transversal elíptico como o da Figura 
P4-26d. As dimensões dos eixos maiores e menores da elipse são dadas. 
Determine a tensão de flexão nas fibras internas e externas da garganta se a 
força da braçadeira for de 1,6 kN. 

4-72 Uma braçadeira em C, como a da Figura P4-26a, possui uma seção transversal 
trapezoidal, como na Figura P4-26e. Determine a tensão de flexão nas fibras 
internas e externas da garganta se a força da braçadeira for de 1,6 kN. 

4-73 Queremos projetar uma braçadeira em C com corte em T como a das Figuras 
P4-26a e b. A profundidade da seção será de 31,8 mm, como mostrado, mas a 
largura do flange (mostrada como sendo de 28,4 mm) deve ser determinada. 
Supondo uma espessura uniforme de 3,2 mm e um fator de segurança contra 
rendimento estático de 2, determine um valor adequado para a largura do flange 
se a braçadeira em C for feita de 60-40-18 de ferro dúctil em situação de carga 
máxima de 1,6 kN. 

4-74 Uma barra redonda de aço possui 10 polegadas de comprimento e 1 polegada 
de diâmetro. 

(a) Calcule a tensão na barra quando estiver sujeita a uma força de tensão de 
1000 lb. 

(b) Calcule a tensão de flexão da barra se estiver fixada em uma extremidade 
(como uma viga engastada) e possui uma carga transversa de 1000 lb na outra 
extremidade. 

(c) Calcule a tensão de cisalhamento transversal na barra da parte (b). 

(d) Determine o quão curta deve ser a barra quando estiver carregada, como 
uma viga engastada, por sua tensão máxima de flexão e sua tensão 
máxima de cisalhamento transversal para fornecer igual tendência a falhas. 



28 ’ 4 h - - 


6,4 

(b) 


(0 


* 

31,8 

i 



— 3,2 (usual) 


9.6 


(d) 



^-9,6 

■\ 

31,8 

i 

—►! 

— 3,2 

Seções A-A 



FIGURE P4-26 

Problemas 4-69 a 4-73. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD). 
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Encontre o comprimento como uma fração do diâmetro se a tensão de 
falha no cisalhamento for metade da tensão de falha na flexão. 

(e) Calcule a tensão de cisalhamento torcional quando uma força de 10.000 
libras em par for aplicada sobre a linha central (eixo) da viga engastada 
como sua extremidade livre. 

(f) Se a força na viga engastada em (b) for excêntrica, incluindo a tensão 
torcional, bem como a de flexão, em qual fração do diâmetro a 
excentricidade precisaria estar para dar uma tensão torcional igual à tensão 
de cisalhamento transversal? 

(g) Calcule a tensão de cisalhamento direto que resultaria na barra de (a) se 
essa fosse o pino numa conexão pino-forquilha como a da Figura P4-8, 
sujeita a uma força de empurro de 1000 lb. 

(h) Calcule a tensão de esmagamento resultante na barra se (a) ela fosse o 
pino em uma conexão pino-forquilha como a da Figura P4-8, sujeita a uma 
carga de 1000 lb, se a parte central (o olho ou a língua) possui a largura de 
1-in. 

(i) Calcule a tensão máxima de flexão na barra se ela for um semicírculo 
com um raio centroidal de 10/71 e 1000 lb em forças opostas são aplicadas 
nas extremidades e no plano das extremidades similar à Figura P4-15. 

Suponha que não haja distorção da seção transversal durante a flexão. 

*4-75 Para uma barra plana em filetes carregada em tensão similar àquela mostrada 
na Figura C-9 (Apêndice C) e os dados da(s) fileira(s) assinalada(s) na Tabela 
P4-4, determine a máxima tensão axial e a tensão axial nominal na barra. 

4-76 Para uma barra plana em filetes carregada em tensão similar àquela mostrada 
na Figura C-10 (Apêndice C) e os dados da(s) fileira(s) assinalada(s) na Tabela 
P4-4, determine a máxima tensão axial e a tensão axial nominal na barra. 

4-77 Para um eixo, com um filete de ombro, carregada com tensão similar àquela 
mostrada na Figura C-l (Apêndice C) e os dados da(s) fileira(s) assinalada(s) 
na Tabela P4-4, determine a máxima tensão axial e a tensão axial nominal na 
barra. 

4-78 Para um eixo, com um filete de ombro, carregada com tensão similar àquela 
mostrada na Figura C-2 (Apêndice C) e os dados da(s) fileira(s) assinalada(s) 
na Tabela P4-4, determine a máxima tensão axial e a tensão axial nominal na 
barra. 


Tabela P4-4 Dados para os problemas 4-75 até 4-78 

Use somente os dados relevantes para o problema em questão. 
Comprimentos em mm, forças em N e momentos em N-m 


Linhas 

D 

d 

r 

h 

M 

P 

a 

40 

20 

4 

10 

80 

8000 

b 

26 

20 

1 

12 

100 

9500 

c 

36 

30 

1,5 

8 

60 

6500 

d 

33 

30 

1 

8 

75 

7200 

e 

21 

20 

1 

10 

50 

5500 


/ 

51 

50 

1,5 

7 

80 

8000 


8 

101 

100 

5 

8 

400 

15000 

* As respostas destes problemas encon- 
tram-se no Apêndice D. 
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4-79 Um elemento de tensão diferencial possui um conjunto de tensões aplicadas 
em si, como mostrado na Figura 4-1. Para c t = 850, a y = -200, o, = 300, 

= 450, T = -300 e T a = 0, encontre as principais tensões e a tensão de 
cisalhamento máxima e desenhe o diagrama do círculo de Mohr para estado de 
tensão tridimensional. 

4-80 Escreva expressões para a tensão tangencial normalizada (tensão/pressão) 
como uma função da espessura da parede normalizada (espessura da parede/ 
raio externo) na parede interna de um cilindro de parede fina, as duas 
com pressão interna apenas. Trace a diferença percentual entre essas duas 
expressões e determine a variação da espessura da parede para a relação do 
raio externo, para a qual a tensão prevista pela expressão da parede fina é pelo 
menos 5% maior do que a prevista pela expressão da parede fina. 

4-81 Uma barra sob torção em um quadrado oco, como aquele mostrado na Tabela 
4-3, tem as seguintes dimensões a = 5 mm, t = 3 mm e 1 = 300 mm. Se for 
feito de aço com um módulo de rigidez de G = 80,8 GPa, determine a tensão 
máxima de cisalhamento na barra e a deflexão angular sob uma carga torcional 
de 500 N-m. 

4-82 Projete uma barra de torção em retângulo oco como aquele mostrado na Tabela 
4-3 com dimensões a = 45 mm, b = 20 mm e / = 500 mm. Use aço com limite 
de escoamento de 90 MPa e uma carga torcional de 135 N-m. Use um fator 2 
de segurança contra escoamento. 

4-83 Uma veia de pressão com extremidades fechadas possui as seguintes 

dimensões: diâmetro externo OD = 450 mm e espessura da parede t = 6 mm. 

Se a pressão interna é de 690 kPa, encontre as principais tensões na superfície 
interna longe das extremidades. Qual é a tensão de cisalhamento máxima no 
ponto analisado? 

4-84 Uma viga de aço simplesmente suportada com extensão I e uma carga 
concentrada F atuando na metade do comprimento da coluna tem uma 
seção transversal retangular de largura b e profundidade h. Se a energia de 
deformação em razão da força cortante é U s e no momento fletor é U h , derive 
uma expressão para a razão U s /U b e plote-a como uma função de h/l sobre 
uma região de 0,0 to 0,10. 

4-85 Uma viga é carregada e suportada como mostrada na Figura P4-27a. Encontre 
as reações para os dados fornecidos na linha a da Tabela P4-2. 

4-86 Uma viga é carregada e suportada como mostrada na Figura P4-27b. Encontre 
as reações para os dados fornecidos na linha a da Tabela P4-2. 



FIGURA P4-27 



Vigas e seus carregamentos para os Problemas 4-85 e 4-86 - veja dados na Tabela 
P4-2. 















TEORIA DAS FALHAS 
ESTÁTICAS 


Toda ciência nada mais é que o refinamento de 
pensamentos cotidianos. 
Albert Einstein 


5.0 INTRODUÇÃO 

Por que as peças falham? Essa é uma pergunta que tem ocupado cientistas e 
engenheiros por séculos. Hoje em dia, compreende-se muito mais sobre vários 
mecanismos de falha do que algumas décadas atrás, em grande parte devido a 
testes e técnicas de medições aperfeiçoados. Se a você fosse pedido para respon¬ 
der a pergunta acima baseado no que aprendeu até agora, você provavelmente 
diria algo como “peças falham porque suas tensões excederam sua resistência”, 
e você estaria certo até certo ponto. A pergunta subsequente é fundamental: que 
tipo de tensão causa a falha: Tração? Compressão? Cisalhamento? E a resposta 
é a clássica, “depende”. Depende do material em questão e da sua relativa re¬ 
sistência na compressão, na tração e no cisalhamento. Também depende do tipo 
de carregamento (se estático ou dinâmico) e da presença ou não de trincas no 
material. 

A Tabela 5-0 mostra as variáveis usadas neste capítulo e referências das 
equações ou seções na qual são usadas. No final do capítulo, é fornecido um re¬ 
sumo que reúne as equações significativas deste capítulo para facilitar a consulta 
e identifica as seções na qual suas discussões podem ser encontradas. 

A Figura 5-la mostra o círculo de Mohr para as tensões que ocorrem em um 
corpo de prova durante um teste de tração. O teste de tração (ver Seção 2.1) apli¬ 
ca lentamente um carregamento de tração pura, causando uma tensão normal de 
tração. No entanto, o círculo de Mohr mostra que também existe tensão de cisa¬ 
lhamento, cujo valor máximo é exatamente a metade da máxima tensão normal. 
Qual das tensões causou a falha, a tensão normal ou a de cisalhamento? 

A Figura 5-l£> mostra o círculo de Mohr para as tensões que ocorrem em um 
corpo de prova durante um teste de torção. O teste de torção aplica lentamente 
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(b) 

FIGURA 5-1 

Círculo de Mohr para tensão de 
tração unidirecional (a) e torção 
pura (fa). 
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Tabela 5-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

a 

metade do comprimento da trinca 

in 

m 

Seção 5.3 

b 

metade da largura da placa trincada 

in 

m 

Seção 5.3 

E 

módulo de elasticidade 

psi 

Pa 

Seção 5.1 

K 

fator de intensidade de tensão 

kpsi-in 0,5 

MPa-m 0,5 

Seção 5.3 

K c 

tenacidade à fratura 

kpsi-in 

MPa-m 0,5 

Seção 5.3 

N 

coeficiente de segurança 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 5.1 

N m 

coeficiente de segurança à falha 
pela mecânica da fratura 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 5.3 

Suc 

máxima resistência à compressão 

psi 

Pa 

Seção 5.2 

S ul 

máxima resistência à tração 

psi 

Pa 

Seção 5.2 

S > 

tensão normal de escoamento 

psi 

Pa 

Equações 

5.8a, 5.9 b 

Sys 

tensão de cisalhamento no 
escoamento 

psi 

Pa 

Equações 

5.9 b, 5.10 b 

u 

energia total de deformação 

in-lb 

Joules 

Equação 5.1 

V d 

energia de deformação de distorção 

in-lb 

Joules 

Equação 5.2 

U„ 

energia de deformação hidrostática 

in-lb 

Joules 

Equação 5.2 

p 

fator geométrico de intensificação 
de tensão 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 5.14c 

e 

deformação específica 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 5.1 

V 

coeficiente de Poisson 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 5.1 

O, 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 5.1 

o 2 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 5.1 


tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 5.1 

c 

tensão equivalente de Mohr 
modificada 

psi 

Pa 

Equação 5.12 

a’ 

tensão equivalente de von Misses 

psi 

Pa 

Equação 5.7 


um momento de torção puro, causando uma tensão de cisalhamento. No entanto, 
o círculo de Mohr mostra que uma tensão normal também está presente, que é 
exatamente igual a tensão de cisalhamento. Qual das tensões causou a falha, a 
tensão normal ou a de cisalhamento? 

Em geral, materiais dúcteis e isotrópicos submetidos a carregamentos es¬ 
táticos são limitados pelas suas tensões de cisalhamento, enquanto materiais 
frágeis são limitados pela tensão normal (embora existam exceções a esta regra 
quando materiais dúcteis se comportam como frágeis). Essa situação requer 
que tenhamos diferentes teorias de falha para as duas classes de materiais. Re¬ 
lembre do Capítulo 2 que a ductilidade pode ser definida de diversas maneiras, 
a mais comum sendo o percentual de elongação do material até a ruptura, que, 
se > 5%, é considerado dúctil. A maioria dos metais dúcteis tem elongação até 
a ruptura >10%. 

O mais importante é definir claramente o que queremos dizer com falha. 
Uma peça pode falhar se suas deformações e distorções forem grandes o su¬ 
ficiente para que não fucione adequadamente. Uma peça pode falhar também 
sofrendo ruptura e separando-se. Ambas as condições são falhas, mas os me¬ 
canismos que as causam são muito diferentes. Apenas materiais dúcteis podem 
deformar significativamente antes de romperem. Materiais frágeis rompem 
sem mudanças significativas na forma. As curvas tensão-deformação de cada 
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Diagramas tensão-deformação real e de engenharia: (a) aço de baixo carbono; ( b ) aço de alto carbono temperado. 

tipo de material refletem essa diferença, como mostram as Figuras 2-2 e 2-4, 
que são reproduzidas nesta página para sua comodidade. Observe que se há 
presença de trincas em um material dúctil, este pode fraturar subitamente a 
níveis de tensão nominal bem abaixo da tensão de escoamento, mesmo em 
carregamentos estáticos. 

Um outro fator significativo na falha é o tipo do carregamento, se estático 
ou dinâmico. Cargas estáticas são aplicadas lentamente e permanecem essen¬ 
cialmente constantes no tempo. Cargas dinâmicas podem ser tanto aplicadas 
subitamente (carga de impacto) como variadas repetidamente no tempo (carga 
de fadiga), ou ambas. Os mecanismos de falha são totalmente diferentes em 
cada caso. A Tabela 3-1 define quatro classes de carregamentos baseadas no 
movimento das peças carregadas e na dependência do carregamento do tempo. 

Por definição, apenas o carregamento de Classe 1 é estático. As outras três 
classes são dinâmicas em maior ou menor grau. Quando o carregamento é 
dinâmico, a distinção entre o comportamento de material dúctil e frágil desapa¬ 
rece, e materiais dúcteis falham de maneira “frágil”. Devido a essas diferenças 
significativas nos mecanismos de falha sob carregamento estático e dinâmico, 
vamos considerar cada um separadamente, discutindo falhas devido aos carre¬ 
gamentos estáticos neste capítulo e falhas devido aos carregamentos dinâmicos 
no próximo capítulo. Para o caso do carregamento estático (Classe 1), vamos 
considerar as teorias de falha separadamente para cada tipo de material, dúctil 
e frágil. 


5.1 FALHA DE MATERIAIS DÚCTEIS SOB 
CARREGAMENTO ESTÁTICO 

Enquanto materiais dúcteis rompem se tensionados estaticamente acima de suas 
tensões limite de ruptura, suas falhas em peças mecânicas geralmente ocorrem 
quando escoam sob carregamento estático. A tensão de escoamento dos materiais 
dúcteis é apreciavelmente menor que a tensão limite de ruptura. 

Historicamente, várias teorias foram formuladas para explicar esta falha: 
a teoria da máxima tensão normal, a teoria da máxima deformação normal, a 
teoria da energia total de deformação, a teoria da energia de distorção (von 
Mises-Hencky) e a teoria da máxima tensão de cisalhamento. Destas, apenas 
as duas últimas concordam com dados experimentais para este caso, e, das 
duas, a teoria de von Mises-Hencky é a mais precisa. Discutiremos apenas as 


Tensão o 



FIGURA 2-4 Repetida 

Diagrama tensão-deformação de um 
material frágil. 
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e,. e 


FIGURA 5-2 

Energia de deformação in¬ 
terna armazenada em uma peça 
deformada. 


duas últimas detalhadamente, começando com a aproximação mais precisa (e 
preferida). 

A teoria da energia de distorção de von Mises-Hencky 

O mecanismo de deformação microscópico é atualmente entendido como sen¬ 
do devido ao deslizamento relativo dos átomos do material dentro da sua es¬ 
trutura cristalina. O deslizamento é causado pela tensão de cisalhamento e é 
acompanhado pela distorção na forma da peça. A energia acumulada na peça 
devido a essa distorção é um indicador da magnitude da tensão de cisalhamen¬ 
to presente. 

Energia total de deformação Uma vez se pensou que a energia total de de¬ 
formação armazenada no material fosse a causa da falha, mas evidências expe¬ 
rimentais não confirmaram essa hipótese. A energia de deformação U em uma 
unidade de volume associada a uma tensão qualquer é a área abaixo da curva de 
tensão-deformação, como mostra a Figura 5-2 para um estado unidirecional de 
tensão. Assumindo que a curva tensão-deformação seja essencialmente linear até 
o ponto alcançado, então podemos expressar a energia total de deformação em 
uma unidade de volume em qualquer ponto nesta faixa como 

U = ^-oe (5.1a) 

Estendendo isso ao estado triplo de tensões, tem-se 

t/=+ g 2 e 2 + o 3 e 3 ) (5.1b) 

usando as tensões principais e as deformações principais que atuam nos planos 
de tensão cisalhante zero. 

Essa expressão pode ser expressa em termos das tensões principais apenas 
ao substituir as relações 

£ i = " VÜ2 _V ° 3 ) 

e 2 =4 t(° 2 -vai -vg 3 ) (5.1c) 

£ 3 =|r(o 3 -va 1 -vo 2 ) 
onde v é o coeficiente de Poisson, dando 

U = — ["o, 2 + o 2 + g 3 - 2v(o 1 g, + o 2 o 3 + Oj 0 3 )l (5. ld) 

Carregamento hidrostático Grande quantidade de energia de deformação 
pode ser armazenada nos materiais sem causar falha se estes estiverem carrega¬ 
dos hidrostaticamente para criar tensões que sejam uniformes em todas as dire¬ 
ções. Isso pode ser feito facilmente em compressão colocando a amostra em uma 
câmara de pressão. Muitos experimentos mostraram que os materiais podem ser 
hidrostaticamente tensionados a níveis muito acima da tensão máxima de com¬ 
pressão sem falhar, pois eles apenas diminuem de volume sem mudar a forma. P. 
W. Bridgman sujeitou gelo à compressão hidrostática de 1 Mpsi sem causar fa¬ 
lha. A explicação é que tensões uniformes em todas as direções, enquanto criam a 
mudança no volume e na energia de deformação potencialmente alta, não causam 
distorção na peça e, portanto, nenhuma tensão de cisalhamento. Considere o cír¬ 
culo de Mohr de uma amostra sujeita a tensões de compressão o v = G f = c_ = 1 






Capítulo 5 


TEORIA DAS FALHAS ESTATICAS 


247 


Mpsi. O “círculo” de Mohr é um ponto, localizado no eixo dos 0 em -1 Mpsi e 
Oj = O, = 0 3 . A tensão de cisalhamento é zero, logo não há distorção nem falha. 
Isso é verdadeiro para materiais dúcteis e frágeis quando as tensões principais 
são idênticas em magnitude e sinal. 

Den Hartog 11 descreve a condição das rochas a grandes profundidades na cros¬ 
ta terrestre, onde elas resistem a tensões de compressão uniforme de 5.500 psi/mi- 
lha de profundidade devido ao peso da rocha acima. Isso excede a tensão de com¬ 
pressão máxima de 3.000 psi medida em um teste de compressão. Se por um lado 
é muito mais difícil criar tensão de tração hidrostática, Den Hartog também descre¬ 
ve tal experimento feito pelo cientista russo Joffe no qual ele resfriou lentamente 
uma esfera de vidro em ar líquido, permitindo-lhe equilibrar-se em um estado livre 
de tensões à baixa temperatura, e então removendo-a para um ambiente aquecido. 
Como a esfera esquentou de fora para dentro, o diferencial de temperatura versus 
seu núcleo frio criaram uma tensão de tração uniforme calculada como muito acima 
da tensão máxima de tração do material, mas a esfera de vidro não trincou. Assim, 
aparentemente a distorção é também a responsável pela falha sob tração. 

Componentes da energia de deformação Pode-se pensar que a energia total de 
deformação em uma peça carregada (Equação 5.1 d) consiste em duas componen¬ 
tes - uma devido ao carregamento hidrostático, que muda seu volume, e outra 
devido à distorção, que muda sua forma. Se separarmos as duas componentes, 
a parcela energia de distorção vai dar uma medida da tensão de cisalhamento 
presente. Deixando U h representar a componente hidrostática ou volumétrica e 
U d a componente energia de distorção, então 

U = U h + U d (5.2) 


Também podemos expressar cada uma das tensões principais em termos de uma 
componente hidrostática (ou volumétrica) 0 , que é comum a todas as faces e à 
componente de distorção o id que é única para cada face, onde o índice i represen¬ 
ta a direção da tensão principal, 1, 2 ou 3: 

o, = a„ + o 1<; 

o 2 — *5/, "F (5.3 Cl) 


a 3 = O* + °3 


d 


Somando as três tensões principais na Equação 5.3a, temos: 

01 + o 2 + o 3 = o, + o u + o, + 0 2rf + 0 „ + a 3d 

0i + 0 2 + 0 3 = 3c„ + (o lrf + o 2d + a , d ) (53b) 

30, = 0, + 0 2 + 03 - (o,, + 0 2rf + 03 ,) 


Para uma mudança volumétrica sem distorção, os termos dentro dos parênte¬ 
ses na Equação 53b devem ser zero, dando uma expressão para a componente de 
tensão hidrostática ou volumétrica 0,: 




+ <*3 

3 


(5.3c) 


que nada mais é do que a média das três tensões principais. 

Agora, a energia de deformação U h associada à mudança hidrostática do vo¬ 
lume pode ser encontrada substituindo cada tensão principal na Equação 5.1 d 


com 0 ,: 
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Uh 2 E 


+ G 2 h + ot- 2 vKa* + o h a h + g„g,,)] 
1 -[3cl-2v(3cl)\ 


2 E 
3(1-2») 
h 2 E 

e substituindo a Equação 5.3c: 

= 3 (1 —2v) í 2l ±Sh±Jh 
h 2 E ( 3 


1 - 2v 

6 E 


[o\ + o\ + o\ + 2(^o 1 + 0 ^ 3 + 0 , 03 )] 


(5.4a) 


(5.4 b) 


Energia de distorção A energia de distorção U d é encontrada agora subtrain¬ 
do a Equação 5.4 b da 5.1c/ de acordo com a Equação 5.2: 

u d = u-u h 

= {^[ G ? + °2 + °3 - 2 v(a,o 2 + o 2 o 3 + 0,g 3 )] 

— [0 1+ 0 2 + 0l+ 2(< J|0l + a ! c, +0| 0 J )J 

u d = + G 2 + <^3 - 0^2 - g 2 o 3 - g,o 3 ] (5.5) 

Para obter um critério de falha, vamos comparar a energia de distorção por 
unidade de volume dada pela Equação 5.5 com a energia de distorção por unida¬ 
de de volume presente em um corpo de prova em um ensaio de tração, pois este 
ensaio é nossa principal fonte de informação sobre a resistência do material. A 
tensão de falha de interesse aqui é a tensão de escoamento S . O teste de tração 
é um estado uniaxial de tensão onde, no escoamento, o 3 = S e o, = o 3 = 0. A 
energia de distorção associada ao escoamento no teste de tração é encontrada 
substituindo-se esses valores na Equação 5.5: 

1 + v 0 

U d = ~3E~ Sy (5 ' 6a) 

e o critério de falha é obtido igualando a expressão geral 5.5 à expressão especí¬ 
fica da falha para obter: 

1 + v „2 T j 1 + v r 2 2 2 ~1 

~3Ê S > = U d = + a 2 + a 3 - a,a 2 - g 2 o 3 - g,g 3 J 

Sy = o] + 0 2 + o 3 - g,g 2 - o 2 o 3 - o,o 3 (5.6/2) 

Sy = \lG\ + 0 2 + 0 3 — — °2°3 — 

que se aplica para o estado triplo de tensões. 

Para o estado duplo de tensão, o 2 = 0* e a Equação 5.6 b se reduz a: 

* Observe que essa suposição é consis¬ 
tente com a ordenação convencional das 
tensões principais no caso 3D (a, > a 2 > 
a 3 ) apenas se o 3 < 0. Se ambas as tensões 
principais não nulas forem positivas, então 
a suposição de que o 2 = 0 viola a ordenação 
convencional. Contudo, vamos usar a, e a 3 
para representar as duas tensões principais 
não nulas no caso 2D negligenciando seus 
sinais para simplificar as representações em 
figuras e equações. 


s y = y/a* - o,o 3 + g 3 (5.6c) 

A equação da energia de distorção para o estado duplo de tensão 5.6c descreve 
uma elipse, que quando plotada nos eixos Gj e 0 , é como mostra a Figura 5-3. 
O interior dessa elipse define a região de combinação de tensões biaxiais segura 
contra o escoamento sob carregamento estático. 

A Equação 5.6b da energia de distorção no caso tridimensional descreve um 
cilindro circular inclinado dos eixos o,, o 2 , 0 3 no qual cada um dos três ângulos 
de Euler é 45°, como mostra a Figura 5-4. O interior desse cilindro define a re- 
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FIGURA 5-3 


Elipse da energia de distorção no caso 2D normalizada para a tensão de 
escoamento do material. 


gião segura contra o escoamento para a combinação de tensões a,, 0„ c 3 . O eixo 
do cilindro é o local de todas as tensões hidrostáticas e se estende a ± infinito, 
confirmando que apenas tensão hidrostática não causa a falha de material dúctil. 
As interseções do cilindro com cada um dos três planos principais são elipses, 
como mostram as Figuras 5-3 e 5-4 b. 

Tensão equivalente de von Mises Com frequência, é conveniente, em situações 
envolvendo tensões combinadas normal e de cisalhamento no mesmo ponto, de¬ 
finir uma tensão equivalente que possa ser usada para representar a combinação 
de tensões. A utilização da energia de distorção nos dá um bom meio para fazê-lo 
para materiais dúcteis. A tensão equivalente de von Mises o' é definida como a 
tensão de tração uniaxial que criaria a mesma energia de distorção que é criada 
pela combinação atual das tensões aplicadas. Esse procedimento nos permite 
tratar casos de tensão multiaxial combinada a tensões de cisalhamento como se 
fossem devidos a um carregamento de tração pura. 

A tensão equivalente de von Mises para o caso tridimensional é encontrada 
a partir da Equação 5.6 b: 

o \l ®i "E + 0 3 ^1^2 ^2^3 ^1^3 ( 5 . 7 a) 


Isso também pode ser expresso em termos das tensões aplicadas: 


a' = 


/(°*-°>) 

r + 1 

K-°,) 

1 2 +K -°J 2 + 6 l 



{5.1b) 


e para o caso bidimensional da Equação 5.6c (com 0 , = 0): 

2 2 ~ 

Gj — GjG 3 + G 3 


(5.7c) 


e se expresso em termos das tensões aplicadas: 

0’ = N joI +o 2 y - o t 0 v + 3%l (5.7c/) 

Use essas tensões equivalentes para qualquer situação de tensões combina¬ 
das. (Ver Exemplo 5-1.) Essa tensão equivalente de von Mises será usada poste¬ 
riormente quando exemplos de tensões combinadas forem apresentados. 
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Local tridimensional de falha para a teoria da energia de distorção. 


Coeficiente de segurança As Equações 5.6 b e 5.6c definem as condições para 
falha. Para fins de projeto, é conveniente incluir um coeficiente de segurança N 
escolhido de modo que o estado de tensões esteja seguramente dentro da elipse 
de falha por tensão da Figura 5-3. 
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5 1 

N = — (5.8 a) 

cr' 

Para o estado tridimensional de tensões, decorre 

g _ 

-jf = V o ? + °2 + ^3 - c,a 2 - g 2 0 3 - G,a 3 (5.Sb) 

e para o estado duplo de tensões: 

-jíf = V o 1 - °i°3 + °3 (5.8c) 

Cisalhamento puro Para o caso de cisalhamento puro encontrado em car¬ 
regamentos de torção pura, as tensões principais são a, = x = o 3 e c 2 = 0, como 
mostrado na Figura 5-16. A Figura 5-3 também mostra o estado de tensão 
devido à torção pura plotado nos eixos a, e a 3 . O lugar da tensão de cisalha¬ 
mento devido à torção pura é uma linha reta a partir da origem a —45°. Essa 
linha intercepta a elipse de falha em dois pontos, A e B. Os valores absolutos 
de a, e c 3 nesses pontos são encontrados a partir da Equação 5.6c para o caso 
bidimensional. 

S y 2 = g 2 + 0 , 0 , + o 2 = 3o 2 = 3 tL 

°i = = 0,5775, = T_ (5.9a) 

Essa relação define a tensão de cisalhamento no escoamento 5 de qualquer 
material dúctil como uma fração da tensão normal de escoamento S determinada 
no teste de tração. 

Sy, = 0,5775, (5.96) 

Teoria da falha dúctil Podemos agora responder a pergunta proposta no pri¬ 
meiro parágrafo deste capítulo sobre se a tensão de cisalhamento ou a tensão 
normal era responsável pela falha do corpo de prova dúctil em um teste de tração. 
Baseado nos experimentos e na teoria da energia de distorção, considera-se que 
a falha nos casos de materiais dúcteis submetidos a carregamentos estáticos de 
tração se deve à tensão de cisalhamento. 

Uma nota histórica A utilização da energia de distorção para análise de 
falha tem muitos pais. De fato, as Equações 5.7 podem ser deduzidas de cin¬ 
co maneiras diferentes. 1 " 1 O método da energia de distorção apresentado aqui 
foi originalmente proposto por James Clerk Maxwell 131 em 1856, mas não foi 
mais desenvolvido até que contribuições adicionais fossem feitas em 1904 por 
Hueber, em 1913 por von Mises e em 1925 por Hencky. Hoje em dia é mais fre¬ 
quentemente creditado a von Mises e Hencky, e algumas vezes somente a von 
Mises. A tensão equivalente definida nas Equações 5.7 é comumente chamada 
de tensão de von Mises. Eichinger (em 1926) e Nadai (em 1937) desenvolve¬ 
ram independentemente as Equações 5.7 por um método diferente envolven¬ 
do tensões octaédricas, e outros chegaram ao mesmo resultado por diferentes 
caminhos. O número de desenvolvimentos independentes desta teoria usando 
enfoques diferentes, combinado com a forte correlação entre os dados experi¬ 
mentais e seus prognósticos, fazem desta a melhor escolha para prever falhas 
nos casos de carregamento estático de materiais dúcteis nos quais a resistência 
à tração e à compressão são iguais. 
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A teoria da tensão máxima de cisalhamento 

O papel da tensão de cisalhamento em falhas estáticas foi reconhecido antes do 
desenvolvimento da aproximação de von Mises sobre análise de falhas de ma¬ 
teriais dúcteis sob carregamentos estáticos. A teoria da máxima tensão de cisa¬ 
lhamento foi proposta primeiro por Coulomb (1736-1806) e depois descrita por 
Tresca em uma publicação em 1864. Na virada do século 20, J. Guest realizou 
experimentos na Inglaterra que confirmaram a teoria. Esta teoria é chamada às 
vezes de teoria de Tresca-Guest. 

A teoria da tensão máxima de cisalhamento afirma que a falha ocorre 
quando a tensão máxima de cisalhamento em uma região excede a tensão máxi¬ 
ma de cisalhamento de um corpo de prova sob tração em escoamento (metade da 
tensão normal de escoamento). Isso pressupõe que a tensão de cisalhamento no 
escoamento de um material dúctil é: 

S ys = 0,505 v (5.10) 

Observe que este é um limite mais conservador do que o da teoria da energia de 
distorção, apresentada na Equação 5.9 b. 

A Figura 5-5 mostra o envoltório hexagonal de falha para o caso bidimen¬ 
sional devido à teoria da máxima tensão de cisalhamento superposto à elipse da 
energia de distorção. A tensão está inscrita na elipse e em contato com ela em seis 
pontos. Combinações das tensões principais o, e o, que se encontram dentro des¬ 
se hexágono são consideradas seguras, e considera-se que a falha ocorre quando 
o estado combinado de tensões atinge a borda hexagonal. Esta é obviamente uma 
teoria de falha mais conservadora que a teoria da energia de distorção, pois está 
contida dentro da última. As condições para o cisalhamento devido à torção pura 
estão mostradas nos pontos C e D. 

Para o estado triplo de tensões, as Figuras 5-6a e 5-6 b mostram o prisma he¬ 
xagonal da teoria da máxima tensão de cisalhamento ajustado dentro do cilindro 
da energia de distorção. As interseções do hexágono da tensão de cisalhamento 
com os três planos das tensões principais são mostrados na Figura 5-6c, inscritas 
nas elipses da energia de distorção. 

Para usar esta teoria em materiais dúcteis, homogêneos e isotrópicos no es¬ 
tado duplo ou triplo de tensões estáticas, primeiro compute as três tensões prin¬ 
cipais Oj, G, e o 3 (uma delas será zero para o caso 2D) e a tensão máxima de 
cisalhamento, x 13 , como definida na Equação 4.5. A seguir, compare a tensão má- 



FIGURA 5-5 

O hexágono 2D da teoria da tensão de cisalhamento inscrito na elipse da energia 
de distorção. 
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O local de falha tridimensional pela teoria da energia de distorção e pela teoria da tensão máxima de cisalhamento. 


xima de cisalhamento com o critério de falha na Equação 5.10. O coeficiente de 
segurança para a teoria da tensão máxima de cisalhamento é encontrado por 


N 


0,50 S 


SJ 2 


K-a 3 )/2 (^-CT,) 


(5.11) 


onde X max é o maior resultado da Equação 4.5. Lembre-se de que, mesmo no caso 
bidimensional de tensões aplicadas, podem existir três tensões de cisalhamento 
principais, a maior delas sendo X max . 
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Teoria da máxima tensão normal 

Essa teoria é apresentada por interesse histórico e para se ter uma ideia mais 
completa, mas deve-se notar que não é uma teoria segura para materiais 
dúcteis. Modificações desta teoria serão rapidamente discutidas, pois são válidas 
para matérias frágeis cujas tensões limite de ruptura na tração são menores que 
suas tensões limites de ruptura no cisalhamento e na compressão. A teoria da 
máxima tensão normal afirma que a falha ocorrerá quando a tensão normal 
em uma peça atingir algum limite de resistência normal, como tensão normal 
de escoamento ou tensão normal de ruptura. Para materiais dúcteis, a tensão de 
escoamento é o critério desejado. 

A Figura 5-7 mostra a envoltória de falha para a teoria da tensão normal para 
o caso bidimensional. Compare essa envoltória quadrada àquela mostrada na Fi¬ 
gura 5-5. No primeiro e no quarto quadrantes, a envoltória da teoria da máxima 
tensão normal coincide com a da teoria da tensão máxima de cisalhamento. Mas 
no segundo e no terceiro quadrantes, a envoltória da teoria da tensão normal está 
bem fora tanto da elipse da energia de distorção quanto do hexágono inscrito da 
teoria do cisalhamento máximo. Como experimentos mostraram que materiais 
dúcteis falham em carregamentos estáticos quando seus estados de tensões estão 
fora da elipse, a teoria da tensão normal é um critério de falha inseguro no segun¬ 
do e no quarto quadrantes. O projetista sábio evitará usar a teoria da tensão 
normal com materiais dúcteis. 

Comparação dos dados experimentais com as teorias de falha 

Muitos testes de tração foram feitos em vários materiais. Os dados mostram uma 
dispersão estatística, mas no total tendem a ajustar-se bem à elipse de falha da 
energia de distorção. A Figura 5-8 mostra os dados experimentais para dois aços 
dúcteis, duas ligas de alumínio dúcteis e um ferro fundido frágil superpostos aos 
contornos de falha das três teorias de falha discutidas acima. Observe como os 
dados do escoamento dos materiais dúcteis aglomeram-se na elipse da energia 
de distorção (indicada como tensão de cisalhamento octaédrica ), ou próximos a 
ela, com alguns pontos incidindo entre o hexágono da teoria da máxima tensão 
de cisalhamento e a elipse, ambas normalizadas pela tensão de escoamento do 
material. Os dados de ruptura (e não escoamento) do ferro fundido frágil são 
vistos aglomerados mais próximos do contorno (quadrado) da máxima tensão 



A teoria da máxima tensão normal - incorreta para materiais dúcteis no 2 o e no 4 o 
quadrantes. 
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normal, que na figura está normalizada pela tensão limite de ruptura e não pela 
tensão de escoamento. 

Esses dados são típicos. A partir deles, podemos ver que a teoria da energia 
de distorção aproxima com maior precisão os dados de escoamento dúctil e que 
a teoria da tensão máxima de cisalhamento nos dá um critério mais conservador 
que está seguramente dentro de praticamente todos os pontos experimentais para 
o escoamento de materiais dúcteis. Uma vez que um coeficiente de segurança 
será sempre aplicado, é de se esperar que o estado de tensão atuante esteja dentro 
dessas linhas de falha, com alguma margem de segurança. 

Era comum, no passado, recomendar-se a utilização da teoria da tensão 
máxima de cisalhamento em projetos, em detrimento da teoria mais precisa da 
energia de distorção, pois era considerado mais fácil calcular os resultados utili- 
zando-se a primeira teoria. Esse argumento pode ter sido (ou não) justificado nos 
tempos das réguas de cálculo, mas não é mais aceitável na era das calculadoras 
programáveis e dos computadores. O método da energia de distorção é muito 
fácil de usar, mesmo com apenas uma calculadora de bolso, e provê resultados 
teoricamente mais apurados. Todavia, como alguns dados experimentais incidem 
dentro da elipse, mas fora do hexágono de cisalhamento, alguns projetistas pre¬ 
ferem a aproximação mais conservadora da teoria da tensão máxima de cisalha¬ 
mento. Como engenheiro responsável, a escolha é, no fim, uma decisão sua. 

Tanto a teoria da energia de distorção como a teoria da máxima tensão de 
cisalhamento são critérios de falha aceitáveis no caso de carregamento estáti¬ 
co de materiais dúcteis, homogêneos e isotrópicos, cujas resistências à tração 
e à compressão são da mesma magnitude. A maioria dos metais forjados uti¬ 
lizados na engenharia e alguns polímeros estão nessa categoria dos chamados 
materiais uniformes. Materiais não uniformes, como metais fundidos frágeis 
e compósitos, não exibem essas propriedades uniformes e requerem teorias de 
falha mais complexas, algumas delas descritas em seções posteriores e algumas 
na referência 4. Ver próxima seção para a discussão de materiais uniformes e não 
uniformes. 



Escoamento (a c = o 0 ) 
O Aço Ni-Cr-Mo 
• Aço AISI 1023 
O 2024-T4 Al 
■ 3S-H Al 


Ruptura (o c = a ut ) 

A Ferro fundido cinzento 


FIGURA 5-8 

Dados experimentais de testes de tração superpostos a três teorias de falha. 
(Reproduzido da Fig. 7.11, p. 252, em Mechanical Behavior of Materials por N. E. 
Dowling, Prentice-Hall, Englewood Cliffs, NJ, 1993.) 
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(a) Dois pontos de 
interesse para 
cálculos de tensões 


y 



(b) Elemento inifinitesimal 
de tensão no ponto A 


y 



t—Tr/J 

(c) Elemento inifinitesimal 
de tensão no ponto B 

FIGURA 4-33 Repetida 

Elementos de tensões nos pontos 
A e B na seção transversal da haste 
para o Exemplo 4-10. 


EXEMPLO 5-1 


Falha de materiais dúcteis sob carregamento estático 


Problema Determine os coeficientes de segurança para o suporte do 
tirante mostrado na Figura 5-9, baseado tanto na teoria da 
energia de distorção como na teoria da máxima tensão de ci- 
salhamento, e compare-os. 

Dados O material é alumínio 2024-T4 com tensão de escoamento de 

47000 psi. O comprimento da haste é / = 6 in e do braço a = 

8 in. O diâmetro externo da haste éd= 1,5 in. A força é F = 
1000 lb. 

Hipóteses O carregamento é estático e o conjunto está a temperatura 
ambiente. Considere o cisalhamento devido à força cortante, 
assim como outras tensões. 


Solução Yer Figuras 5-9 e 4-33 (repetida nesta página). Ver também o 
Exemplo 4-9 para uma explicação mais detalhada da análise 
de tensões para este problema. 


1 A haste está solicitada tanto na flexão (como uma viga engastada) como 
na torção. A tensão máxima de tração devido à flexão será no topo da fibra 
mais externa, no ponto A. A maior tensão de cisalhamento devido à torção 
será em torno de toda a circunferência externa da haste. (Ver Exemplo 4-9 
para mais detalhes.) Primeiro pegue um elemento infinitesimal no ponto 
A onde ambas as tensões se combinam, como mostra a Figura 4-33 b. En¬ 
contre a tensão normal devido à flexão e a tensão de cisalhamento devido à 
torção no ponto A usando as Equações 4.1 lb e 4.23/j, respectivamente. 

Mc ( Fl)c 1000(6)(0,75) 101A0 . 

O, =-= -—— =-^- - = 18108 psi (a 

x I I 0,249 F 


T 


xz 


Tr _ Ç Fa)r 
J ~ J 


1000(8)(0,75) 

0,497 


12072 psi 


ib) 


2 Encontre a tensão máxima de cisalhamento e as tensões principais que re¬ 
sultam dessa combinação de tensões aplicadas usando as Equações 4.6. 


x = 


a, - a. 


+ V- = 


18108-0 


+ 12072 = 15090 psi 


a x +a. 18108 + 0 ..... 

O, =--—— + T =---E 15090 = 24144 psi 


a 2 = 0 


a,= 


a, + o. 


- T = 


2 

18108 + 0 


(c) 


- 15090 = -6036 psi 


3 Encontre a tensão equivalente de von Mises a partir das tensões principais 
usando a Equação 5.7a com o, = 0, que também é mostrada na Equação 
5.7c para o caso 2D. 

, / 2 2 

O — yoj — CTjOg + c 3 

o' = ^24144 2 - 24144(-6036) + (-6036) 2 = 27661 psi (d) 


4 O coeficiente de segurança usando a teoria da energia de distorção pode ser 
encontrado usando a Equação 5.8a. 
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FIGURA 5-9 


parede 



Suporte dos Exemplos 5-1 e 5-2. 



47000 

27661 


(e) 


5 O coeficiente de segurança usando a teoria da máxima tensão de cisalha- 
mento pode ser encontrado pela Equação 5.10. 


N = 


0,50 S y 

x 

max 


0,50(47000) 

-= 1,6 

15090 


(/) 


6 Comparando esses dois resultados, a teoria da tensão máxima de cisalha- 
mento mostra-se a mais conservadora, dando um coeficiente de segurança 
ligeiramente menor. 

7 Como a haste é uma viga curta, precisamos examinar a tensão de cisalha- 
mento devido à força cortante no ponto B da linha neutra. A tensão máxima 
de cisalhamento na seção transversal ocorre sobre a linha neutra de uma 
haste circular e foi dada na Equação 4.15c. 


x 


flexão 


4V_ 

3A 


4(l000) 

3(1,767) 


755 psi 


(g) 


O ponto B está sujeito ao cisalhamento puro. A tensão de cisalhamento 
total no ponto B é a soma algébrica do cisalhamento devido à força cor¬ 
tante e o cisalhamento devido à torção, que atuam no mesmo plano do 
elemento infinitesimal e, neste caso, no mesmo sentido, como mostrado 
na Figura 4-33c. 

= !2072 + 755 = 12827 psi (h) 


8 O coeficiente de segurança para o ponto B usando a teoria da energia de dis¬ 
torção para cisalhamento puro (Equação 5.9 b) é : 



x 

max 


0,577 S y 


0,577(47000) 

12827 


(0 


e para a teoria da tensão máxima de cisalhamento usando a Equação 5.10 é: 



0,50S y 

x 

max 


0,50(47000) 
12827 ~~ ’ 


(7) 


De novo, o último é mais conservador. 

9 Os arquivos EX05-01 encontram-se no CD-ROM. 
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x 



(b) 

FIGURA 5-1 Repetida 

Círculo de Mohr para tensão de 
tração unidirecional (a) e torção pura 

C b). 
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5.2 FALHA DE MATERIAIS FRÁGEIS SOB 
CARREGAMENTO ESTÁTICO 

Os materiais frágeis rompem em vez de escoarem. Considera-se que a ruptura 
frágil sob tração se deve apenas à tensão normal de tração , e por isso a teoria da 
máxima tensão normal é aplicável neste caso. A ruptura frágil sob compressão 
se deve a alguma combinação de tensão normal de compressão e de tensão de 
cisalhamefito, e requer uma teoria de falha diferente. Para responder por todas as 
condições de carregamento, é usada uma combinação de teorias. 

Materiais uniformes e não uniformes 

Alguns materiais forjados, como uma ferramenta de aço totalmente encruado, 
podem ser frágeis. Esses materiais tendem a ter resistência à compressão igual a 
sua resistência à tração e são, portanto, chamados de materiais uniformes. Muitos 
materiais fundidos, como o ferro fundido cinzento, são frágeis, mas têm sua re¬ 
sistência à compressão muito maior que sua resistência à tração. Esses materiais 
são chamados de materiais não uniformes. Sua baixa resistência à tração se deve 
à presença de falhas microscópicas na peça fundida que, quando sujeitas à carga 
de tração, servem como núcleos para a formação de trincas. Mas quando sujeitas 
à tensão de compressão, essas falhas são pressionadas, compactando-se e aumen¬ 
tando a resistência ao deslizamento devido à tensão de cisalhamento. Ferros fun¬ 
didos cinzentos normalmente têm resistências à compressão 3 a 4 vezes maiores 
que suas resistências à tração, e cerâmicos têm relações ainda maiores. 

Outra característica de alguns materiais fundidos frágeis é que sua resis¬ 
tência à tensão de cisalhamento pode ser muito maior que sua resistência à tra¬ 
ção, entre sua resistência à compressão e à tração. Isso é totalmente diferente dos 
materiais dúcteis, nos quais a resistência ao cisalhamento é cerca da metade da 
resistência à tração. Os efeitos da maior resistência ao cisalhamento em materiais 
fundidos podem ser vistos nas características das falhas em testes de tração e de 
torção. A Figura 2-3 mostra um corpo de prova de tração dúctil cujo plano de 
falha está a 45° da tensão de tração aplicada, indicando que uma falha de cisalha¬ 
mento ocorreu, o que também sabemos da teoria da energia de distorção. A Figu¬ 
ra 2-5 mostra um corpo de prova de tração frágil cujo plano de falha é normal à 
tensão de tração aplicada, indicando que uma falha de tração ocorreu. O círculo 
de Mohr para esse estado de tensões é mostrado na Figura 5-ln (repetida aqui) e 
é o mesmo para ambos os corpos de prova. O modo de falha diferente deve-se 
à diferença relativa à resistência ao cisalhamento e à tração entre os materiais. 

A Figura 2-8 mostra dois corpos de prova em teste de torção. O círculo de 
Mohr para o estado de tensão em ambos os corpos está mostrado na Figura 5-1 b. 
O corpo de prova de aço dúctil falha em um plano normal ao eixo do torque 
aplicado. A tensão de cisalhamento aplicada é também a tensão máxima de cisa¬ 
lhamento, e a falha é paralela ao plano de máximo cisalhamento, pois materiais 
dúcteis são mais fracos sob cisalhamento. O corpo de provas de ferro fundido 
frágil falha em uma forma espiral ao longo de planos inclinados de 45° do eixo 
da peça. A falha ocorre nos planos de tensão máxima normal (principal), pois 
este material é mais fraco sob tração. 

A Figura 5-10 mostra os círculos de Mohr tanto de testes de tração como de 
compressão de um material uniforme e de um material não uniforme. As linhas 
tangentes a esses círculos constituem as linhas de falha para todas as combina¬ 
ções de tensões aplicadas entre os dois círculos. A área encerrada pelos círculos e 
pelas linhas de falha representam a zona segura. No caso de materiais uniformes, 
as linhas de falha independem da tensão normal e são definidas pela máxima 
tensão de cisalhamento do material. Isso é consistente com a teoria da máxima 
tensão normal para materiais dúcteis (que também tendem a ser materiais unifor- 
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FIGURA 5-10 

Círculos de Mohr para testes de tração e compressão, mostrando as envoltórias de falha para (a) materiais uniformes e (b) 
não uniformes. 


mes). Para o material não uniforme, as linhas de falha são função tanto da tensão 
normal, o, como da tensão de cisalhamento, T. Para o regime de compressão, 
enquanto a componente da tensão normal de compressão torna-se crescentemen¬ 
te negativa (isto é, mais compressão), a resistência à tensão de cisalhamento do 
material aumenta. Isso é consistente com a ideia expressa anteriormente de que 
a compressão torna mais difícil a ocorrência do deslizamento cisalhante sobre 
as linhas defeituosas das falhas internas ao material. A equação da linha reta de 
falha pode ser encontrada para qualquer material a partir dos dados dos testes 
mostrados na figura. O coeficiente de inclinação, p, e a interseção, T ; , podem 
ser encontrados por geometria usando apenas os raios dos círculos de Mohr dos 
testes de tração e compressão. 

A independência entre o cisalhamento e a tensão normal mostrada na Fi¬ 
gura 5-10b é confirmada experimentalmente para os casos em que a tensão de 
compressão é dominante, especificamente quando a tensão principal que tem 
seu maior valor absoluto for compressiva. No entanto, os experimentos também 
mostram que, nas situações em que a tensão de tração domina, materiais frágeis 
não uniformes falham devido apenas à tração. A tensão de cisalhamento apa¬ 
rentemente não é um fator importante em materiais não uniformes se a tensão 
principal de maior valor absoluto for de tração. 

A teoria de Coulomb-Mohr 

Essas observações levam à teoria de Coulomb-Mohr para materiais frágeis, que é 
uma adaptação da teoria da máxima tensão normal. A Figura 5-11 mostra o caso 
bidimensional plotado nos eixos a,, o 3 e normalizado pela tensão limite de ruptu¬ 
ra na tração, S ut . A teoria da máxima tensão normal é mostrada para um material 
uniforme como o quadrado tracejado de ordenadas e abscissas ±S ul . Isso pode ser 
usado como critério de falha para materiais frágeis sob carregamento estático se a 
resistência à tração e à compressão forem iguais (materiais uniformes). 

A fronteira da teoria da máxima tensão normal também é mostrada (cinza) 
para um material não uniforme, como o quadrado assimétrico de ordenadas e 
abscissas S ul e —S ul , A envoltória de falha é válida somente nos primeiro e terceiro 
quadrantes e não leva em conta a interdependência das tensões normal e de cisa¬ 
lhamento mostrada na Figura 5-10, que afeta o segundo e o quarto quadrantes. 
A envoltória de Coulomb-Mohr (área cinza claro) tenta levar em conta a interde- 
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teoria de Coulomb-Mohr 

teoria de Mohr modificada 
teoria da tensão normal 
para um material uniforme 

teoria da tensão normal para 
um material não uniforme 


Teorias de Coulomb-Mohr, Mohr modificada e da máxima tensão normal para 
materiais frágeis não uniformes. 


pendência conectando os cantos opostos destes dois quadrantes com diagonais. 
Observe a similaridade da forma do hexágono de Coulomb-Mohr com o hexágo¬ 
no da teoria da tensão máxima de cisalhamento para materiais dúcteis na Figura 
5-5. As únicas diferenças são as assimetrias do modelo de Coulomb-Mohr devido 
às propriedades não uniformes do material e o uso da resistência à ruptura em vez 
da resistência ao escoamento. 

A Figura 5-12 mostra alguns dados experimentais superpostos à envoltória 
de falhas do ferro fundido cinzento. Observe que as falhas no primeiro quadrante 
são compatíveis com a teoria da máxima tensão normal (que coincide com as ou¬ 
tras teorias). As falhas no quarto quadrante incidem dentro da linha de máxima 
tensão normal (indicando sua incompatibilidade) e também incidem bem fora da 
linha de Coulomb-Mohr (indicando sua natureza conservadora). Essa observação 
levou a uma modificação da teoria de Coulomb-Mohr para que se ajustasse me¬ 
lhor aos dados observados. 

A teoria de Mohr modificada 

Os dados reais de falha da Figura 5-12 seguem a envoltória da teoria da máxima 
tensão normal de materiais uniformes até o ponto de coordenadas ( S ut , —SJ) abai¬ 
xo do eixo o, e então segue uma linha reta até o ponto de coordenadas (0, -S uc ). 
Este conjunto de linhas, mostrado como as áreas combinadas em vermelho claro 
e vermelho escuro (também marcado por pontos coloridos), é a envoltória da 
teoria de falha de Mohr modificada. Essa é a teoria recomendada para mate¬ 
riais frágeis não uniformes sob carregamento estático. 

Se as tensões principais para o caso 2D estão ordenadas como Oj > o 3 , O, = 
0, então apenas o primeiro e o quarto quadrantes precisam ser desenhados, como 
mostrado na Figura 5-13, que plota as tensões normalizadas por N/S ut , onde N é 
o coeficiente de segurança. A Figura 5-13 também representa as três condições 
de tensão plana chamadas de Â, B e C. O ponto A representa qualquer estado de 
tensão no qual as duas tensões principais não nulas, o,, o 3 , são positivas. A falha 
ocorrerá quando a linha de carregamento OA ultrapassar a envoltória de falha em 
A'. O coeficiente de segurança para essa situação pode ser expresso como 



G 


(5.12a) 
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o 2 ou o 3 , MPa 



FIGURA 5-12 

Dados de fratura biaxial do ferro fundido cinzento comparados a vários critérios de 
falha. (Extraído da Fig. 7.13, p. 255, em Mechanical Behavior of Materials por N. 
E. Dowling, Prentice-Hall, Englewood Cliffs, N J, 1993. Dados de R. C. Grassi e I. 
Cornet, Fracture of Cray Cast Iron Tubes under Biaxial Stresses, J. App. Mech, v. 
16, p. 178, 1949.) 


Se as duas tensões principais não nulas têm sinais opostos, então existem 
duas possibilidades para a falha, como representado pelos pontos B e C na Fi¬ 
gura 5-13. A única diferença entre esses pontos são os valores relativos de suas 
duas componentes de tensão, o,, ü 3 . A linha de carregamento O ti intercepta a 
envoltória de falha acima do ponto de coordenadas (S ul , —S ut ), e o coeficiente de 
segurança para este caso é dado pela Equação 5.12a. 

Se o estado de tensão é como representado pelo ponto C, então a interseção da 
linha de carregamento OC com a envoltória de falha ocorre em C, abaixo do ponto 
de coordenadas ( S ut , -S ut ). O coeficiente de segurança pode ser encontrado calculan¬ 
do a interseção entre a linha de carregamento OC e a linha de falha. Escrevendo as 
equações para essas retas e resolvendo-as, chega-se à equação de Mohr modificada. 


N = 


SJS„. 


KJcti -S u ,(o 1 +o 3 ) 


(5.12Z?) 


Se o estado de tensão estiver no quarto quadrante, ambas as Equações 5.12a e 
5.12b devem ser verificadas e o menor coeficiente de segurança deve ser usado. 

Compare a Equação 5.12b com a menos precisa equação para a teoria não 
modificada de Coulomb-Mohr (não recomendada). 


N = ■ 


5,5 

llt uc\ 


PhcPi ^uf G 3 


Para usar esta teoria, seria conveniente ter expressões para uma tensão equi¬ 
valente que considerem todas as tensões aplicadas e permitam compará-la dire¬ 
tamente com as propriedades de resistência do material, como foi feito para ma¬ 
teriais dúcteis com a tensão de von Mises. Dowling 151 desenvolveu um conjunto 
de equações para essa tensão equivalente envolvendo as três tensões principais:* 


3 i L N ■ tensão / S IU 



uc 


-4,0 -|- r -► 

0 1,0 

N ■ tensão / S„, 

FIGURA 5-13 

Teoria de falha de Mohr modificada 
para materiais frágeis. 


* Ver a referência 5 para a dedução com¬ 
pleta das teorias de Coulomb-Mohr e Mohr 
modificada e tensão equivalente nos casos 
bi e tridimensionais. 
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C, 

C 2 

c 3 



- g 7 + 



-o 3 | + 



-Ol 


+ 


2 S ut 


Sj 

- 

K 



2 S u , - \S, 
- 1^1 


2 S ut 


Sj 


s„ c 

1 


(o, +o 2 ) 
(o 2 + o 3 ) 
(o 3 + °l) 


(5.12c) 


O maior dos seis valores do conjunto (Cj, C 2 , C 3 , mais as três tensões principais) 
é a tensão equivalente desejada como sugerido por Dowling. 


ã = MAX(C 1 ,C 2 ,C 3 ,g 1 ,o 2 ,o 3 ) 
ã = 0 se MAX < 0 


(5.12 d) 


onde a função MAX denota o maior valor algébrico dos seis argumentos disponí¬ 
veis. Se todos os argumentos forem negativos, então a tensão equivalente é zero. 

Esta tensão equivalente de Mohr modificada pode agora ser comparada à 
tensão de ruptura do material para determinar o coeficiente de segurança. 

N = -f- (5.12c) 

G 

Esse caminho permite fácil computadorização do processo. 


EXEMPLO 5-2 


Falha de materiais frágeis sob carregamento estático 

Problema Determine os coeficientes de segurança para o suporte do ti¬ 
rante mostrado na Figura 5-9 (repetida na próxima página), 
baseado na teoria de Mohr modificada. 

Dados O material é ferro fundido cinzento classe 50 com S ul = 52500 

psi e S uc = -164000 psi. O comprimento da haste é / = 6 in e 
do braço, a = 8 in. O diâmetro externo da haste é d = 1,5 in. A 
força F = 1000 lb. 

Hipóteses O carregamento é estático e o conjunto está na temperatura 
ambiente. Considere o cisalhamento devido à força cortante, 
assim como as outras tensões. 

Solução Yer Figuras 5-9 e 4-33 (repetidas na próxima página) e os 
Exemplos 4-9 e 5-1. 


1 A haste na Figura 5-9 está carregada tanto por flexão (como uma viga en¬ 
gastada) como por torção. A tensão máxima de tração devido à flexão será 
no topo da fibra mais externa, no ponto A. A maior tensão de cisalhamento 
devido à torção será em torno de toda a circunferência externa da haste (ver 
Exemplo 4-9 para mais detalhes). Primeiro considere um elemento inifini- 
tesimal no ponto A onde ambas as tensões se combinam. Encontre a tensão 
normal devido à flexão e a tensão de cisalhamento devido à torção no ponto 
A usando as Equações 4.11 b e 4.23 b, respectivamente. 


X 


Mc _ ( Fl)c 

I 


1000(6)(0,75) 


18108 psi 


(a) 


o 


I 


0,249 
















Capítulo 5 


TEORIA DAS FALHAS ESTATICAS 


263 


parede 



FIGURA 5-9 Repetida 
Suporte dos Exemplos 5-1 e 5-2. 


T 


xz 


7> _ ( Fa)r 
J J 


1000(8)(0,75) 

0,497 


12072 psi 


ib) 


2 Encontre a tensão máxima de cisalhamento e as tensões principais que re¬ 
sultam dessa combinação de tensões aplicadas usando as Equações 4.6. 



(a) Dois pontos de 
interesse para 
cálculos de tensões 


V -a ^ 2 


a,= 


v A 

O* + 

2 


+ x" 


y 


^18108—0 j + 12072 2 = 15090psi 


= 18108 

~ max ^ 


+ T,_ = _ + 15090 = 24144 psi 


(c) 


a 2 = 0 


a, = - 


18108 


-15090 = -6036 psi 


2 2 
Observe que essas tensões são idênticas àquelas do Exemplo 5-1. 

3 As tensões principais para o ponto A podem agora ser plotadas em um dia¬ 
grama de Mohr modificado, como mostra a Figura 5-14a. Este mostra que 
a linha de carregamento cruza a envoltória de falha acima do ponto de coor¬ 
denadas ( S llt , -S ul ), tornando a Equação 5.12a apropriada para o cálculo do 
coeficiente de segurança. 


N : 


52400 

24144 


2,2 


(d) 


4 Um caminho alternativo que não requer desenhar o diagrama de Mohr modifi¬ 
cado é encontrar os fatores de Dowling C v C 2 , C 3 usando as Equações 5.12c. 


c 1 = I 

1 2 

= 

“ 2 

C = — 

2 2 

= 

~ 2 


2S I(Í 




Sue 



(oi + a 2 ) 


, 2(52500)- 164000 , , 

24144 - 0 + v --(24144 + 0) 

1 -164000 v ; 


= 16415 psi (e) 


p, - o, + 


2S„, 







(a 2 + a 3 ) 


, , ,, 2(52500) - 164000 , , 

0 - (-6036) + -(0 - 6036) 

1 v -164000 v ’ 


= 1932 psi (/) 



0 b) Elemento inifinitesimal 
de tensão no ponto A 



x 



(c) Elemento inifinitesimal 
de tensão no ponto B 

FIGURA 4-33 Repetida 

Elementos inifinitesimais de tensão nos 
pontos A e B em uma seção transversal 
da haste do Exemplo 4-10. 
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0 24,1 52,5 

kpsi 


(a) Tensões no ponto A 
° 3 

52,5- 

kpsi 



0 12,8 52,5 

kpsi 


( b ) Tensões no ponto B 

FIGURA 5-14 

Exemplo 5-2. 


C, = - 
3 2 

= 1 
“ 2 


2S„ f 


s uc | 


s uc 



(®3 +°l) 


24144- -i 


, , 2(52500)-164000, , 

(-6036) + V --(24144 - 6036) 

v ;l -164000 v ’ 


= 18348 (g) 


5 A seguir, encontre a maior das seis tensões C v C 2 , C 3 , O,, a,, a 3 : 
ã = MAX(C 1 ,C 2 ,C 3 ,o 1 ,o,,o 3 ) 

(A) 

õ = MAX( 16415, 1932, 18348, 24144, 0, - 6036) = 24144 


que é a tensão equivalente de Mohr modificada. 

6 O coeficiente de segurança para o ponto A pode agora ser encontrado usan¬ 
do a Equação 5.12e: 


^ = 52500 
õ 24144 

que é o mesmo encontrado no passo 3. 


(0 


7 Como a haste é uma viga curta, precisamos checar a tensão de cisalhamento 
devido à força cortante no ponto B da linha neutra. A máxima tensão de 
cisalhamento devido à força cortante na linha neutra de um cilindro maciço 
está indicada na Equação 4.15c. 


T 


flexão 


W 

3A 


4(l000) 

1,767 


= 755 psi 


(f) 


O ponto B está sob cisalhamento puro. A tensão total de cisalhamento é a 
soma algébrica da tensão de cisalhamento devido à cortante e a tensão de 
cisalhamento devido à torção, que agem nos mesmos planos do elemento 
infinitesimal e, neste caso, agem no mesmo sentido, como mostrado na Fi¬ 
gura 4-33c. 

= 12072 + 755 = 12827 P si (*) 

8 Encontre as tensões principais para este carregamento de cisalhamento 
puro: 

°i = ^ = 128 27 psi 

o 2 = 0 (7) 

° 3 = - =-12827 psi 


9 Essas tensões principais para o ponto B podem ser plotadas em um diagra¬ 
ma de Mohr modificado, como mostrado na Figura 5-147». Devido ao carre¬ 
gamento puramente cisalhante, a linha de carregamento cruza a envoltória 
de falha no ponto (S ut , —S ul ), tornando a Equação 5.12a apropriada para cal¬ 
cular o coeficiente de segurança. 


S M 52400 . , 

N = — = -= 4,1 

O, 12827 


(m) 


10 Para evitar desenhar o diagrama de Mohr modificado, encontre os fatores de 
Dowling C v C 0 , C 3 usando as Equações 5.12c: 

C, = 8721 psi 

C 2 = 4106 psi («) 

C 3 = 12827 psi 
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11 E encontre a maior das seis tensões Cj, C 2 , C 3 , O,, o„ o 3 : 

ã = 12827 psi (o) 


que é a tensão equivalente de Mohr modificada. 

12 O coeficiente de segurança para o ponto B pode agora ser encontrado usan¬ 
do as Equações 5.12e: 


n= K = 52500 = 4 1 
c 12827 


<P) 


e é o mesmo encontrado no passo 9. 

13 Os arquivos EX05-02 encontram-se no CD-ROM. 


5.3 MECÂNICA DA FRATURA 


p 



Todas as teorias de falha estáticas discutidas até aqui assumiram que o material 
é perfeitamente homogêneo e isotrópico e, portanto, livre de quaisquer defeitos, 
como fendas, lacunas ou inclusões, que poderiam servir como concentradores 
de tensão. Isso raramente é verdade para materiais reais. Na verdade, considera- 
-se que todos os materiais contenham microtrincas invisíveis a olho nu. Dolan 161 
diz que “(■■■) toda estrutura contém pequenas fendas cujo tamanho e distribui¬ 
ção dependem do material e de seu processamento. Elas podem variar desde in¬ 
clusões não metálicas e microlacunas até defeitos de solda, rachaduras de afia¬ 
ção, rachaduras de têmpera, dobras de superfícies, etc.”. Arranhões ou batidas 
na superfície devido ao descuido na manipulação também podem servir como 
princípio de trincas. Contornos geométricos funcionais que são projetados para 
dentro da peça podem aumentar as tensões locais de maneira previsível e po¬ 
dem ser levados em conta no cálculo de tensões, como discutido no Capítulo 4 
(e como será discutido posteriormente). Quebras que ocorrem espontaneamente 
em serviço, devido a dano ou falha do material, são mais difíceis de prever e 
esclarecer. 

A presença de uma trinca aguda em um campo de tensões cria concentrações 
de tensão que teoricamente tendem a infinito. Ver a Figura 4-35 e a Equação 
4.32a, que é repetida por conveniência. 

K t = 1 + 2Í-1 (4.32a) 


K, 



c/a 

FIGURA 4-35 Repetida 

Concentração de tensão no canto de 
um furo elíptico em uma placa. 


Observe que, quando o valor de c se aproxima de zero, a concentração de 
tensão e, portanto, a tensão aproximam-se de infinito. Como nenhum material 
pode suportar essas altas tensões, escoamento local (para materiais dúcteis), 
microfratura local (para materiais frágeis), ou rachadura local (para polímeros) 
ocorrem na extremidade 171 da fenda. Se as tensões são grandes o suficiente na 
ponta da trinca de tamanho adequado, podem resultar em uma repentina falha 
“aparentemente frágil”, mesmo em materiais dúcteis sob carregamento estático. 
A ciência mecânica da fratura tem sido desenvolvida para explicar e prever esse 
fenômeno de falha súbita. 

Rachaduras ocorrem comumente em estruturas soldadas, pontes, navios, 
aeronaves, veículos terrestres, vasos de pressão, etc. Muitas falhas catastróficas 
ocorreram em navios-tanque e navios de guerra construídos durante a Segunda 
Guerra Mundial.* [8 9! Doze dessas falhas ocorreram tão logo foram lançados e 
antes de navegarem para algum lugar. Eles simplesmente dividiram-se ao meio 
enquanto ancorados ao cais. A Figura 5-15 mostra um desses navios. O material 


* "Cerca de 80 navios partiram-se em dois, 
e quase 1.000 tinham placas no deck com 
fratura por fragilidade". D. A. Canonico, 
“Adjusting the Boiler Code,” Mechanical 
Engineering, Feb. 2000, p. 56. 
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FIGURA 5-15 

Navio tanque da II Guerra Mundial partido em dois enquanto estava atracado 
antes de ser colocado em serviço, Portland, Oregon, 16 de janeiro de 1943. 

(Cortesia do Comitê de Estruturas Navais, Governo dos EUA). 


do casco era aço dúctil soldado, e o navio não tinha sido carregado dinamicamen¬ 
te em nenhum grau significativo. As tensões nominais estavam bem abaixo do 
limite de escoamento do material. Outros exemplos de falha súbita sob tensões 
abaixo do limite de escoamento ocorreram no século passado, como a ruptura do 
tanque de melado de Boston em janeiro de 1919, que afogou 21 pessoas e mui¬ 
tos cavalos sob 2,3 milhões de galões de líquido viscoso. [10J Um exemplo mais 
recente foi a falha de um motor de foguete de 22 pés de diâmetro enquanto era 
submetido ao teste de pressão pelo fabricante. A Figura 5-16 mostra as partes do 
foguete após a falha. Ele “foi projetado para suportar pressões de prova de 960 
psi (mas) falhou (...) a 542 psi”. [U1 Essas e outras falhas repentinas “aparente¬ 
mente frágeis” de materiais dúcteis sob carregamento estático levaram os pesqui¬ 
sadores a buscar teorias de falha melhores, pois as que estavam disponíveis não 
explicavam adequadamente o fenômeno observado. 

Onde a vida humana está em risco, como em pontes, aeronaves, etc., inspe¬ 
ções de segurança periódicas para procurar fissuras são previstas por lei ou regu¬ 
lamento do governo. Essas inspeções podem ser por raio X, energia ultrassónica 
ou apenas visualmente. Quando as fendas são encontradas, um julgamento de 
engenharia deve ser feito para reparar ou substituir a peça defeituosa, reformar o 
conjunto ou mantê-lo em serviço para futuramente sujeitar-se a inspeções mais 
frequentes. (Muitos aviões comerciais atualmente voando contêm fendas estrutu¬ 
rais.) Essas decisões agora podem ser feitas de maneira racional mediante o uso 
das teorias da mecânica da fratura. 

Teorias da mecânica da fratura 

A mecânica da fratura pressupõe a presença de uma trinca. O estado de tensão 
na região da trinca deve ser o estado plano de deformações ou de tensões (ver 
Seção 4.4). Se a região de escoamento em torno da ponta da trinca épequena se 
comparada às dimensões da peça, então teorias da mecânica da fratura linear- 
-elástica (MFLE) são aplicáveis. A MFLE assume que a maior parte do material 
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FIGURA 5-16 


Caso da falha do motor de foguete. (Cortesia da NASA - Centro de Pesquisas 
Lewis). 


está se comportando de acordo com a lei de Hooke. No entanto, se uma parte 
significativa do volume de material estiver na região plástica de sua curva de 
tensão-deformação, então é necessária uma abordagem mais complicada que a 
descrita aqui. Para a discussão seguinte, vamos pressupor que a MFLE se aplica. 

Modos geométricos das trincas Dependendo da orientação entre o carrega¬ 
mento e a trinca, a carga aplicada tenderá a puxar a trinca para abrir em tração 
(Modo I), deslizar a trinca no plano (Modo II) ou deslizar (rasgar) a trinca fora 
do plano (Modo III), como mostrado na Figura 5-17. A maioria das pesquisas da 
mecânica da fratura e testes têm sido voltados ao caso do carregamento de tração 
(Modo I), e nos limitaremos à discussão desse caso. 


Fator de intensidade de tensão K A Figura 5-18a mostra uma placa (não em 
escala) de largura 2b sob tração com uma trinca transversal de comprimento 2 a 
no centro. Assume-se que a trinca é aguda em suas extremidades e que b é muito 
maior que a. O plano da trinca é o plano xy. Um sistema de coordenadas polares 
r- 9 é também utilizado no plano xy com sua origem na ponta da trinca, como 
mostrado na Figura 5-18£>. Da teoria da elasticidade, para b » a, as tensões em 
torno da borda da trinca, expressa como uma função de coordenadas polares, são 


O 


o 


y 


K 0 

I - cos — 

N/27tr 2 


, 0 30 

1 - sen — sen — 
2 2 


K 0 

,- cos — 

\l2tir 2 


, 0 30 

1 + sen —sen — 
2 2 


(5.13a) 

(5.13/j) 


K 0 0 30 

T = - -cos — sen —sen -h ... 

^ V2 n? 2 2 2 


(5.13c) 


para o estado plano de tensão (5.13aT) 





(c) Modo III 


°z =0 


FIGURA 5-17 

Os três modos geométricos da 
trinca. 
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M - 2b -► 


w f w 

P 

(a) 



(b) 

FIGURA 5-18 

Uma trinca passante em uma placa 
sob tensão. 


* A tensão nominal para a análise do me¬ 
canismo de fratura é calculada com base na 
área bruta da seção de corte, sem nenhuma 
redução devido à área da trinca. Obser¬ 
ve que isso é diferente dos procedimentos 
usados para o cálculo da tensão nominal 
quando usando os fatores concentração de 
tensão em uma análise regular de tensão. 
Neste caso, a área líquida da seção de corte 
é usada para encontrar a tensão nominal. 
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ou 

°z = v(o, +oJ 


para o estado plano de deformação 


(5.13e) 

omitindo os termos pequenos de ordem superior. Observe que, quando o raio 
r é zero, as tensões xy assumem um valor infinito, o que é consistente com a 
Equação 4.32b. As tensões diminuem rapidamente enquanto r aumenta. O ângu¬ 
lo 9 define a distribuição geométrica das tensões em torno da ponta da trinca em 
qualquer linha radial. A quantidade K é chamada de fator de intensidade de 
tensão. (Um símbolo subscrito pode ser adicionado para designar o modo I, II, 
III do carregamento, como em K v K n , K {]1 Como estamos lidando apenas com o 
modo I de carregamento, eliminaremos o índice e faremos K = K Y .) 

Considerando o caso de estado plano de tensão e calculando a tensão equiva¬ 
lente de von Mises, o', a partir das componentes x, y e de cisalhamento (Equações 
5.13a, b, c), podemos plotar a distribuição de o' em função de 0 para qualquer r 
escolhido, como mostrado na Figura 5-19a para r = IE-5 in e K = 1. A máxima 
tensão ocorre em torno de + 81o. Escolhendo este valor para 0 e calculando a 
distribuição de o' como função de r, teremos um gráfico com o aspecto da Figura 
5-19 b, que mostra r de IE-5 até 1 em escala logarítmica. 

As maiores tensões próximas à ponta da trinca causam escoamento localizado e 
criam uma zona plástica de raio r y como mostrado (não em escala) na Figura 5-19c. 
Para quaisquer raio r e ângulo 9, o estado de tensão nesta zona plástica em torno da 
ponta da trinca é diretamente proporcional ao fator de intensidade de tensão K. Se 
b » a, então K pode ser definido para uma placa com uma trinca central como 

K = G nomS [uã a«b (5.14a) 


onde G nom é a tensão nominal* na ausência da trinca, a é o semicomprimento da 
trinca e b é a semilargura da placa (ver Figura 5-18). Essa equação tem impreci¬ 
são menor que 10% se a / b < 0,4. Observe que o fator de intensidade de tensão 
K é diretamente proporcional à tensão nominal aplicada e proporcional à raiz 
quadrada do comprimento da trinca. As unidades de K podem ser tanto MPa-m° 5 
quanto kpsi-in 05 . 

Se o comprimento da trinca a não é pequeno se comparado à largura da placa 
b, e/ou se a geometria da peça é mais complicada do que a simples placa trincada 
mostrada na Figura 5-18, então um fator p adicional é necessário para calcular K. 

K = P a nam V 71 » Cl «t (5.14 b) 

onde p é uma quantidade adimensional que depende da geometria da peça, do 
tipo de carregamento e da fração a / b. Esse valor também é afetado pela maneira 
como a nom é calculado. E costume usar a tensão bruta para a nom calculada a partir 
da área da seção original, não subtraindo as dimensões da trinca. Usar a tensão 
calculada dividindo-se pela área líquida (subtraindo-se a trinca) seria mais pre¬ 
ciso, mas menos conveniente de calcular, e a diferença pode ser considerada na 
determinação do fator geométrico p. Os valores de p para várias geometrias e 
carregamentos podem ser encontrados em manuais, alguns dos quais citados na 
bibliografia no final deste capítulo. Por exemplo, o valor de p para uma placa 
com uma trinca central da Figura 5-18a é 



Esse valor se aproxima assintoticamente de 1 para pequenos valores d e a / b 
e é °° para a / b= 1. 
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(a) Tensão de von Mises como uma 
função do ângulo em torno da 
ponta da trinca (r = 1 E-5 in) 

FIGURA 5-19 



& 



( b) Tensão de von Mises como uma (c) Zona de deformação plástica 

função da distância da ponta da em tomo da ponta da trinca 

trinca (6 = 71°) 


Campo de tensão plana de von Mises em torno da ponta da trinca em uma placa sujeita à tração axial para um fator de 
intensidade de tensão K = 1. 


Se a trinca, por exemplo, estiver na borda da placa em vez de no centro, 
como mostrado na Figura 5-19c, o fator (3 = 1,12: 

K = 1,12o a «b (5.14c/) 

Essa equação tem imprecisão menor que 10% se a / b < 0,13. Essa equação 
também tem imprecisão menor que 10% para uma placa com trincas em ambas 
as bordas da placa se a / b < 0,6 e para uma placa trincada na borda sob flexão se 
a / b < 0,4. 


Tenacidade à fratura K c 

Enquanto o fator de intensidade de tensão K for menor que um valor crítico cha¬ 
mado de tenacidade à fratura K * (que é uma propriedade do material), a trin¬ 
ca pode ser considerada em um modo estável (se o carregamento é estático e o 
ambiente não corrosivo), em um modo de crescimento lento (se o carregamento 
varia com o tempo e o ambiente é não corrosivo), ou em um modo de crescimento 
rápido (se o ambiente for corrosivo). 1131 Quando K atinge K c , devido ao incre¬ 
mento da tensão nominal ou ao crescimento do comprimento da trinca, a trinca 
propaga-se subitamente até a falha. A taxa de propagação desta trinca instável 
pode ser espetacular, atingindo velocidades da ordem de 1 milha/s! 1141 A estrutura 
efetivamente se abre como se fosse um zíper. 1 O coeficiente de segurança para 
falha de fratura mecânica é definido por 

N fm =^ (5.15) 

Observe que isso pode ser um alvo móvel se a trinca estiver em modo de 
crescimento, pois K é uma função do comprimento da trinca. Se o comprimento 
de trinca atual ou típico é conhecido para a peça e a tenacidade à fratura K c é 
conhecida para o material, então a máxima tensão nominal permissível pode ser 
determinada para qualquer coeficiente de segurança escolhido e vice-versa. A 
tensão admissível para qualquer valor do coeficiente de segurança calculado a 
partir da versão apropriada da Equação 5.14c será tipicamente menor que a cal¬ 
culada com base na deformação de escoamento usando as Equações 5.8 ou 5.11. 
O efeito da variação de tensões com o tempo (dinâmico) no fator de intensidade 
de tensão Ke na falha será explicado no próximo capítulo. 


* Mais corretamente chamado de K IC , onde 
o I refere-se ao modo I de carregamento. 

Os valores de tenacidade à fratura para os 
outros modos de carregamento são desig¬ 
nados K IIC e K mc . Como estamos discutindo 
apenas o modo I de carregamento, este será 
denotado K c . 

+ Na ocasião do 75° aniversário da ruptura 
do tanque de melado de Boston, um mora¬ 
dor com 91 anos de idade foi entrevistado 
e descreveu o que ele viu e ouviu quando 
garoto, com 16 anos, em janeiro de 1919, 
ao testemunhar a falha do tanque sobre o 
monte Cobb ao norte de Boston. Ele lem¬ 
brou de um estrondo súbito, como uma 
arma de fogo, seguido rapidamente de uma 
barulhenta explosão. O "som da arma de 
fogo" foi muito provavelmente a trinca 
propagando-se na parede do tanque a até 
1 milha/segundo, e a explosão barulhenta 
foi provavelmente da pressão do melado es¬ 
tourando e desintegrando o tanque, sendo 
que grandes pedaços deste caíram e destru¬ 
íram casas a centenas de metros. 
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* Ver ASTM E-399-83, "Método para teste 
padrão de tenacidade à fratura para mate¬ 
riais metálicos sujeitos a fratura no estado 
plano de deformação''. 


Para determinar a tenacidade à fratura, K c , peças padronizadas ASTM*, con¬ 
tendo uma trinca de dimensões definidas, são testadas até a falha. Para os testes 
axiais, a peça é presa em uma máquina de teste servo-hidráulica de tal forma 
que possa ser tracionada ortogonalmente à trinca. (Testes de flexão posicionam a 
trinca no lado tracionado da viga.) A peça é carregada dinamicamente com des¬ 
locamento crescente e a relação carga/deslocamento (constante elástica efetiva) 
é monitorada. A função carga/deslocamento torna-se não linear no começo do 
crescimento rápido da trinca. A tenacidade à fratura K c é medida nesse ponto. 

A tenacidade à fratura para materiais de engenharia varia de 20 a 200 
MPa-m 05 ; o K c de polímeros usados na engenharia e cerâmicas varia de 1 a 5 
MPa-m°' 5 . ll5J A tenacidade à fratura geralmente varia junto com a ductilidade e 
cresce substancialmente a altas temperaturas. Aços de maior resistência tendem a 
ser menos dúcteis e têm menor K c que aços de menor resistência. A substituição 
de um aço de baixa resistência por um aço de alta resistência tem levado a falhas 
em algumas aplicações devido à redução na tenacidade à fratura que acompanha 
a mudança de material. 

A tenacidade à fratura de um material em geral varia com a direção do grão. 
A Figura 5-20 mostra as orientações da amostra e orientações de fenda e seus 
símbolos de acordo com o padrão ASTM E-399. O primeiro caractere especifica 
a direção de grãos normal ao plano de fenda, e o segundo caractere, a direção 
de grãos paralela ao plano de fratura. O teste de dados para tenacidade à fratura 
geralmente define a orientação da amostra por esse método, como destacado na 
Tabela 5-1, que apresenta valores de tenacidade à fratura para algumas ligas de 
aço e alumínio usadas na estrutura de aeronaves. 

Um outro exemplo de falha pela mecânica da fratura é mostrado na Figura 
5-21fl, que é uma fotografia do suporte da esfera, de um engate para trailer, de 
aço de baixo carbono das Figuras 1-2 a 1-6. Essa peça falhou enquanto era dobra¬ 
da para ser formada a quente. A superfície de fratura pode ser vista como sendo 
relativamente lisa e os cantos da trinca são extremamente afiados. Como elevadas 
temperaturas aumentam tanto a ductilidade quanto a tenacidade à fratura, uma 
súbita falha frágil é rara nessas circunstâncias. Uma inspeção mais próxima da 



FIGURA 5-20 

Direções típicas da fratura principal. Fonte: MIL-HDBK-5J, p. 1 -21, January 31,2003. 
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Tabela 5-1 Valores de tenacidade à fratura para materiais selecionados 1161 

Valores de deformação plana em temperatura ambiente 

Material 

Liga 

Tratamento térmico 

Forma 

Orientação 

Escoamento 

kpsi 

KIC, kpsi- 

In 0 ' 5 

Max. 

Med. 

Min. 

Aço 

AerMet 100 

Anneal, TT para 280 kpsi 

Barra 

E-D 

236-281 

146 

121 

100 

Aço 

AerMet 100 

Anneal, TT para 280 kpsi 

Barra 

C-D 

223-273 

137 

112 

90 

Aço 

AerMet 100 

Anneal, TT para 290 kpsi 

Barra 

E-D 

251-265 

110 

99 

88 

Aço 

AerMet 100 

Anneal, TT para 290 kpsi 

Barra 

C-D 

250-268 

101 

88 

73 

Aço 

Custom 465 

Hl 000 

Barra 

E-D 

212-227 

131 

120 

108 

Aço 

Custom 465 

Hl 000 

Barra 

D-E 

212-225 

118 

109 

100 

Aço 

9Ni-4Co-0,20C 

Têmpera e revenido (T&R) 

Forjamento 

E-T 

185-192 

147 

129 

107 

Aço 

D6AC 

T&R [verref. 16] 

Chapa 

E-T 

217 

88 

62 

40 

Alumínio 

2024-T351 


Chapa 

E-T 


43 

31 

27 

Alumínio 

2024-T852 


Forjamento 

T-E 


25 

19 

15 

Alumínio 

7075-T651 


Chapa 

T-E 


27 

22 

18 

Alumínio 

7075-T6510 


Extrusão 

E-T 


32 

27 

23 

Alumínio 

7075-T6510 


Barra forjada 

E-T 


35 

29 

24 

Alumínio 

7475-T651 


Chapa 

T-E 


60 

47 

34 


superfície de falha (mostrada com aumento de 12,5x na Figura 5-21 b) mostra 
uma pequena trinca que era aparentemente um defeito na barra de aço. O fator 
de intensidade de tensão na ponta da trinca excedeu a tenacidade à fratura desse 
material a sua elevada temperatura e uma súbita falha frágil ocorreu.* 

Esta breve discussão da mecânica da fratura mal arranhou a superfície deste 
tópico complexo. Incentivamos o leitor a ler mais sobre este assunto. Fontes para 
informações gerais sobre a mecânica da fratura, fatores de intensidade de tensão 
e a propriedade dos materiais de tenacidade à fratura estão disponíveis na biblio¬ 
grafia deste capítulo. 


* Observe que a MFLE não pode ser usada 
para analisar esta falha, pois não está na 
região linear-elástica. Toda a seção transver¬ 
sal estava sendo deformada plasticamente 
no instante da falha. Uma análise mecânica 
não linear da fratura seria necessária neste 
caso. 



(a) Engate fraturado enquanto era dobrado a quente 

FIGURA 5-21 


(b) Trinca preexistente no material aumentada em 12,5x 


Suporte do engate de trailer de aço dúctil fraturado enquanto era dobrado a quente. Observe a preexistência da trinca e as 
bordas afiadas da falha. (Cortesia de Steven Taylor, Mobile Logic Inc, Port Townsend, Wash.) 
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EXEMPLO 5-3 


Falha de materiais trincados sob carregamento estático 

Problema Uma tira de aço projetada para suportar 60000 N de tração 
axial foi acidentalmente talhada durante sua produção e ago¬ 
ra tem uma trinca em sua borda. Determine o coeficiente de 
segurança da tira original, sem trinca, baseado no escoamen¬ 
to, e seu novo coeficiente de segurança “trincado” baseado 
na mecânica da fratura. Quão grande a trinca poderia ficar 
antes da falha? Um tratamento térmico da peça compensaria 
a perda de resistência devido à trinca? 

Dados O material é aço com S y = 540 MPa e K c = 66 MPa-m 0,5 . O 

comprimento l = 6 m, a largura b - 80 mm e a espessura t = 3 
mm. O comprimento da trinca a = 10 mm. A trinca está com¬ 
pletamente paralela à espessura, em uma borda de 80 mm de 
largura, similar à Figura 5-19c. 

Hipóteses O carregamento é estático e o conjunto está a temperatura 
ambiente. A fração a / b é < 0,13, o que permite usar a Equa¬ 
ção 5.14<7. 

Solução 


1 Primeiro calcula-se a tensão nominal na peça não trincada com base na se¬ 
ção de corte total. 


a 


nom 


P_ 

A 


60000 

3(80) 


= 250 MPa 


(a) 


2 Esta tensão é uniaxial, logo é tanto a tensão principal como a tensão equiva¬ 
lente de von Mises. O coeficiente de segurança contra o escoamento usando 
a teoria da energia de distorção é (Equação 5.8a): 


N 


vm 


S y = 540 
a' “ 250 


2,16 


(b) 


3 O fator de intensidade de tensão K na borda da trinca pode ser encontrado 
para este caso a partir da Equação 5.\Ad se a fração a / b < 0,13: 

- = — = 0,125 
b 80 

e (c) 

K = 1,12o , wmS /nã = 1,12(250)VÍÕTt = 49,63 MPaVm 


4 O coeficiente de segurança contra a súbita propagação da trinca é encontra¬ 
do a partir da Equação 5.15. 


N - ^£. - 66 

FM ~ ~K ~ 49,63 


= 1,33 


(d) 


Observe que a falha está agora prevista para ser súbita a 33% de sobrecarga, 
em um ponto onde a tensão nominal da peça ainda está abaixo da resistên¬ 
cia ao escoamento. Isso é muito pouco para permitir que a peça seja usada 
em face da possibilidade de uma fratura súbita. 

5 O tamanho da trinca necessária para a falha pode ser encontrado aproxi¬ 
madamente substituindo K c por K na Equação 5.14 b t resolvendo para a. 

O resultado é uma trinca de cerca de 18 mm de comprimento. Observe, no 
entanto, que a fração a / b agora excedeu aquela recomendada para 10% 
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de imprecisão com esta equação. Uma equação mais precisa para este caso 
pode ser obtida de uma das referências, se desejado. 

6 Assumindo que o aço tem carbono suficiente para permitir tratamento tér¬ 
mico, a têmpera completa aumentará a resistência ao escoamento, mas a 

ductilidade e a tenacidade à fratura K c irão diminuir, tornando a peça 
menos segura contra uma falha pela mecânica da fratura. 

7 Os arquivos EX05-03 encontram-se no CD-ROM. 


5.4 USANDO AS TEORIAS DE FALHA PARA 
CARREGAMENTO ESTÁTICO 

Não é prático nem possível testar todos os materiais de engenharia sob todas as 
combinações de tensões aplicadas. As teorias de falha para carregamento es¬ 
tático apresentadas aqui fornecem um meio de relacionar o estado de tensão 
presente nas peças sujeitas a tensões combinadas ao teste de tração uniaxial de 
estado simples de tensão. O conceito de tensão equivalente que “converte” a 
combinação de tensões aplicadas a um valor equivalente que possa ser compara¬ 
do ao resultado do teste de tração é extremamente útil. No entanto, o projetista 
deve estar atento às suas limitações a fim de aplicar apropriadamente o conceito 
da tensão equivalente. 

Uma suposição fundamental neste capítulo é que os materiais em questão 
são macroscopicamente homogêneos e isotrópicos. A maioria dos metais e mui¬ 
tos polímeros de engenharia estão nessa categoria. A admissão da presença de 
trincas microscópicas não impede o uso das teorias de falha convencionais, desde 
que trincas detectáveis e macroscópicas não estejam em evidência. Se estiverem, 
teorias da mecânica da fratura devem ser utilizadas. 

Materiais compósitos estão encontrando uso crescente em aplicações que 
requerem altas relações resistência/peso. Esses materiais são tipicamente não ho¬ 
mogêneos e anisotrópicos (ou ortotrópicos), e por isso requerem teorias de falha 
diferentes e mais complicadas que aquelas apresentadas aqui. Para mais informa¬ 
ções, indicamos ao leitor literatura sobre materiais compósitos, alguns dos quais 
se encontram na bibliografia deste capítulo. 

Outra suposição fundamental destas teorias de falha estática é que a carga 
é aplicada lentamente e permanece essencialmente constante no tempo. Isto é, 
são carregamentos estáticos. Quando as cargas (e portanto as tensões) variam 
no tempo ou são rapidamente aplicadas, as teorias de falha deste capítulo 
podem não ser o fator limitante. O próximo capítulo irá discutir outras teorias 
de falha apropriadas para o caso de carregamento dinâmico e estender as consi¬ 
derações da mecânica da fratura ao carregamento dinâmico. Quando a mecânica 
da fratura é utilizada em situações de carregamento dinâmico, um valor de tena¬ 
cidade à fratura dinâmica K d (K ld , K ud ou K md ) é usado no lugar da tenacidade à 
fratura estática K c discutida anteriormente. 

Concentração de tensão devido à descontinuidades geométricas ou contornos 
agudos, precisam ser levados em conta em alguns casos de carregamento estático 
antes de aplicar a teoria de falha apropriada. O conceito de concentração de tensão 
foi explicado e discutido na Seção 4.15. Foi explicado que, sob carregamento es¬ 
tático, a concentração de tensão pode ser ignorada se o material for dúctil, pois a 
elevada tensão na descontinuidade causa escoamento local que reduz seus efeitos. 
No entanto, é bom repetir que, para materiais frágeis sob carregamento estático, 
os efeitos da concentração de tensão devem ser aplicados para o cálculo das ten¬ 
sões antes de convertê-las para a tensão equivalente para a comparação conforme 
as teorias de falha descritas aqui. A única exceção a isso é com alguns materiais 
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fundidos (como o ferro fundido cinzento), nos quais o número de elevadores de 
tensão inerentes dentro do material fundido é tão grande que a adição de mais 
alguns elevadores de tensão geométricos é de pouco efeito adicional. 

Temperatura e umidade também são fatores na falha. A maioria dos dados 
disponíveis para materiais é gerada a temperatura ambiente e baixa umidade. 
Praticamente todas as propriedades dos materiais são uma função da temperatu¬ 
ra. Os metais geralmente se tornam menos duros e mais dúcteis a temperaturas 
elevadas. Um material dúctil pode tornar-se frágil a baixas temperaturas. Água 
fervente é quente o suficiente para amolecer alguns polímeros, e um dia frio de 
inverno pode torná-los extremamente frágeis. Se sua aplicação envolve tanto 
temperaturas altas como baixas, ou ambientes úmidos/corrosivos, você precisa 
obter dados de resistência para essas condições do fabricante do material antes de 
aplicar qualquer teoria de falha. 

Trincas Se trincas macroscópicas estão presentes, ou são antecipadas em ser¬ 
viço, então a teoria da mecânica da fratura (MF) deve ser aplicada. Uma vez que 
as trincas existentes são descobertas em serviço, a MF deve ser usada para prever 
a falha e determinar a segurança da peça em particular. Caso a experiência prévia 
com um equipamento similar indicar que a trinca em serviço é um problema, 
então deve-se usar a MF no projeto de futuras construções, e devem-se fazer ins¬ 
peções regulares para detectar trincas assim que ocorram. 

5.5 ESTUDOS DE CASO NA ANÁLISE DE FALHA ESTÁTICA 

Iremos agora continuar alguns estudos de casos cujas forças foram analisadas 
no Capítulo 3 e cujas tensões foram analisadas no Capítulo 4. O mesmo número 
associado ao estudo de caso é mantido para um projeto dado por todo o texto, e 
sucessivas partes são designadas por uma letra. Por exemplo, o Capítulo 4 apre¬ 
sentou quatro estudos de casos denominados 1B, 2B, 3B e 4B. Este capítulo irá 
continuar estes casos como 1C, 2C, 3C e 4C. O leitor pode rever facilmente a 
parte anterior de qualquer caso dirigindo-se ao caso de mesmo número. Ver a 
lista de estudo de casos no sumário deste livro para localizar cada parte. Como 
as tensões variam ao longo da peça, fizemos um julgamento de engenharia no 
Capítulo 4 para selecionar onde as tensões seriam maiores e as calculamos nestes 
locais. Queremos agora determinar seus coeficientes de segurança usando teorias 
de falha apropriadas. 


ESTUDO DE CASO 1C 


Análise de falha da alavanca de freio de bicicleta 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine os coeficientes de segurança nos pontos críticos da 
alavanca de freio mostrada nas Figura 3-1 (repetida na próxima 
página) e 5-22. 

As tensões são conhecidas do Estudo de Caso 1B. O material 
é a liga de alumínio forjado ASTM G8A com S uf = 310 MPa (45 
kpsi) e S y = 186 Mpa (27 kpsi). A elongação até a ruptura é 8%, 
tornando-o um material marginalmente dúctil. 

Os pontos de falha mais prováveis são os dois furos onde os 
pinos são inseridos e a base da viga engastada da alavanca. 

Ver Figuras 3-1 e 5-22 e arquivo CASEI C. 
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FIGURA 3-1 Repetida 

Conjunto da alavanca de freio de bicicleta. 


1 A tensão devido à flexão no ponto P da Figura 5-22 na base da viga engastada foi 
calculada a partir da Equação 4.11 b no Estudo de Caso 1B e é 


o x 


Mc 

I 


(267 N ■ 0,0762 m)í 0,0143 1 


7t(0,0143) 

64 


70,9 MPa 


(a) 


2 Esta é a única tensão aplicada neste ponto, de modo que também é a tensão prin¬ 
cipal. A tensão equivalente de von Mises o' = O, neste caso (ver Equação 5.7c). 
Então, o coeficiente de segurança contra o escoamento para o ponto P é (da 
Equação 5.8a) 


N 


escoam 


Sy _ 186 
o’ “ 70,9 


2,6 


( b ) 


O projeto é seguro no carregamento médio, mas não há uma margem grande para 
proteger de sobrecargas. Observe que neste estado simples de tensão, a teoria da 
energia de distorção dá resultados idênticos ao da teoria da tensão máxima de 
cisalhamento, pois a elipse e o hexágono são coincidentes no ponto x = a lt y = 0 
na Figura 5-5. 

3 Como este é um material fundido com ductilidade limitada, seria interessante calcu¬ 
lar também o coeficiente de segurança utilizando a teoria de falha de Mohr modifi¬ 
cada contra fratura frágil pela Equação 5.12a. Pode-se argumentar que a alavanca do 
freio ainda deve ser utilizável apesar de uma leve deformação estar ocorrendo: 


N = — = 

fratura 


310 

70,9 


= 4,4 


(c) 


Observe que não levamos em conta as concentrações de tensão na base do engas- 
tamento, que poderia reduzir este coeficiente de segurança à fratura. O Estudo 
de Caso 1D no Capítulo 8 determina o coeficiente de tensão no ponto P usando 
a análise do elemento finito. 

4 A tensão de cisalhamento transversal no ponto Q da Figura 5-22 foi calculado a 
partir da Equação 4.15c como 


x 




4V 

3A 


4(267) N 

3tt(l4,3) 2 

—--— mm 


2,22 MPa 


(d) 


4 
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91,9 
N y = 


28,7 
N y = 



FIGURA 5-22 


Tensões e coeficientes de segurança nos pontos selecionados na alavanca de freio de 
bicicleta. 


Essa tensão de cisalhamento também é a máxima, pois nenhuma outra tensão age 
nesse ponto. O coeficiente de segurança usando a teoria da energia de distorção 
para cisalhamento puro no ponto Q é 


N, 


= S^ = 0,577S y = 0,577(186) = 

transversal _ _ 

T T niax 2,22 


(e) 


Obviamente, não há perigo de falha por cisalhamento transversal no ponto Q. 
5 A tensão de compressão de esmagamento no ponto A do furo da Figura 5-22 é 


A esm = diâmetro • espessura = 8(2)(6,4) = 102 mm 2 
F 1 951 

o = — =-= 19,2 MPa (/) 

" m A esm 102 


e essa tensão, agindo sozinha, também é a tensão principal e de von Mises. Assu¬ 
mindo que a resistência à compressão desse material seja igual a sua resistência 
à tração (um material uniforme), o coeficiente de segurança contra a falha por 
esmagamento no furo é 


N 


esm 


S yc 186 _ 97 

o' 19,2 


te) 


6 A ruptura por rasgamento (cisalhamento) nesse caso requer que 4 seções de 6,4 
mm de espessura falhem por cisalhamento através do material entre o furo A e a 
borda. (Ver também a Figura 4.13.) 


Ksgamenu, = comprimento ■ espessura = 7,l(4)(6,4) = 181,8 i 


A 


1951 

181,8 


10,7 MPa 


(h) 


Este é um caso de cisalhamento puro e o coeficiente de segurança é encontrado 
por 


AL 


S ys _ 0,577 S y _ 0,577(186) 


10,7 


= 10,0 


(0 


7 O terminal do cabo aloja-se em um furo não passante que é parcialmente fendido 
para permitir a passagem do cabo durante a montagem como mostrado na Figura 
5-22. Essa fenda enfraquece a peça e torna a seção em R o local de falha mais 
provável nessa junção. A tensão devido à flexão na fibra mais externa é 
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o 


Mc 

I 


1914 

2 



10 ( 5) 3 

12 


91,9 MPa 


U) 


Como a única tensão aplicada na fibra mais externa desta seção, esta também é 
a tensão principal e de von Mises. O coeficiente de segurança contra flexão no 
ponto R é 



186 

91,9 


= 2,0 


(*) 


8 O cisalhamento devido à força cortante na linha neutra na seção em R é (Equação 
4.14*): 


T 




3V 

2A 


3(957) 

2(10)(5) 


28,7 MPa 


(0 


Essa é a tensão máxima de cisalhamento na linha neutra, e o coeficiente de segu¬ 
rança contra o cisalhamento transversal no ponto R é 



0,577 S v 0,577(186) 

“ 28,7 


3,7 


(m) 


É interessante observar que o coeficiente de segurança contra o cisalhamento 
transversal é apenas cerca de duas vezes o coeficiente de segurança contra a fle¬ 
xão no ponto R, pois a viga é muito curta. Compare esse resultado com aquele no 
ponto P nas Equações ( b ) e (e), onde os coeficientes de segurança contra flexão e 
cisalhamento transversal diferem de um fator em tomo de 18 na viga mais longa. 
Ver Figura 5-22. 

9 A liga de alumínio forjado escolhida é uma das mais resistentes ligas de alumínio 
fundido disponíveis. Caso se deseje proteção adicional contra sobrecarga (como 
pela queda da bicicleta), tanto uma mudança de geometria para aumentar o tama¬ 
nho da seção e/ou redução dos concentradores de tensão como uma mudança no 
material ou método de fabricação poderiam ser feitas. Uma peça de alumínio for¬ 
jada seria mais resistente, mas aumentaria os custos. O engrossamento da seção 
aumentaria ligeiramente o peso, mas provavelmente não de forma exorbitante. 
Aumentar o diâmetro da alavanca em torno do ponto P de 26% para 18 mm (tal¬ 
vez com um raio de transição mais generoso) dobraria o coeficiente de segurança 
lá, pois o módulo de resistência da seção é uma função de d 3 . 

Apesar de que alguns outros coeficientes de segurança possam parecer excessi¬ 
vos, pode ser impraticável reduzir essas seções devido às dificuldades em fundir 
seções delgadas. Outro aspecto que se deve levar em consideração é a aparência 
da peça produzida para satisfazer o consumidor de um produto como uma bici¬ 
cleta. Se as dimensões não parecem “certas” para o consumidor, isso pode dar 
uma indesejada impressão de inferioridade. As vezes é preferível prover mais 
espessura do que é necessário para um coeficiente de segurança adequado a fim 
de dar uma aparência de qualidade. 


ESTUDO DE CAS0 2C 


Análise de falha do alicate de pressão 


Problema Determine os coeficientes de segurança nos pontos críticos do 

alicate de pressão mostrado nas Figura 3-3 (repetida na próxima 
página) e 5-23. 
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FIGURA 3-3 Repetida 

Alicate de pressão para conexão de fios. 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


As tensões são conhecidas do Estudo de Caso 2B. Todo o mate¬ 
rial é aço AIS11095 Q & T @ 800°F com S y = 112 kpsi (ver Tabela 
A-9 no Apêndice A). É um material uniforme. 

Os pontos de falha mais prováveis são o acoplador 3 por flam- 
bagem, os furos onde os pinos são inseridos, os pinos de cone¬ 
xão por cisalhamento puro e a barra 4 por flexão. 

Ver Figuras 3-3 e 5-23 e arquivos CASE2C-1 e CASE2C-2. 


1 O estudo de caso anterior encontrou a carga crítica de flambagem do acoplador 3 
como sendo 3,1 vezes a carga aplicada. Esse é o coeficiente de segurança contra 
flambagem, que é expresso em termos da carga em vez da tensão. 

2 Qualquer um dos elos pode falhar devido à tensão de esmagamento nos furos de 
0,25 in de diâmetro. A tensão de esmagamento (Equações 4.7 e 4.10) é: 


o 


h 



1560 

0,125(0,25) 


50 kpsi 


(a) 


3 Como é a única tensão aplicada nesse elemento, essa é a tensão principal e tam¬ 
bém a tensão de von Mises. 


N = 


112 

50 


2,2 


(b) 


4 Os pinos de 0,25 in de diâmetro estão em cisalhamento simples (só uma área de 
cisalhamento). O pior caso de cisalhamento puro da Equação 4.9 é: 


x = 



1560 

ti(0,25) 1 2 

4 


= 32 kpsi 


(c) 


Como é a única tensão nesta seção, esta é também a tensão máxima de cisalha¬ 
mento. O coeficiente de segurança para os pinos em cisalhamento simples da 
Equação 5.9 a é: 


0,5775 0,577 112 

N =— - y - = —--= 2,0 

T 32 


(d) 


32 
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FIGURA 5-23 

Tensões e coeficientes de segurança (A/) significativos nos pontos críticos do alicate de pressão. 


5 A barra 4 é uma viga de 1,55 in de comprimento, biapoiada nos pinos e carregada 
com 2000 lb de força de dobramento a 0,35 in do ponto C. A largura da viga no 
ponto de momento máximo é 0,75 in e a espessura é de 0,187 in. Então, a tensão 
de flexão é: 


o = 


Mc 

I 


541, 


<¥) 


0,187(0,75) 3 

12 


31 kpsi 


(e) 


Como é a única tensão aplicada no elemento na fibra externa da viga, esta é a ten¬ 
são principal e também a tensão de von Mises. Então, o coeficiente de segurança 
para a barra 4 sob flexão é 

* = ^r = Tr = 3 - 6 (/) 

o 31 


6 A barra 1 tem uma tensão de tração devido à flexão na fibra interna no ponto P 
na viga curva superposta à tensão de tração normal no mesmo ponto. Sua soma é 
a máxima tensão principal: 


+ M 

V 

u , 

2400 

í 0,397 "j 

eA 

0,103[(l,0-0,25)(0,313)] 

10,600 J 


F 2000 „ , . . 

G„ = — = 7 - 77 - 7 = 8,5 kpsi 

0 A (l,0-0,25)(0,313) 

0[ = G a + o, = 65 + 8,5 = 74 kpsi 


= 65 kpsi 


is) 


Não há tensão de cisalhamento aplicada no ponto P, então esta é a tensão princi¬ 
pal e também a tensão de von Mises. O coeficiente de segurança contra flexão na 
fibra interna da viga curva no ponto P da Equação 5.8a é: 


N = 



G' 


112 

74 


1,5 


(h) 
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7 No furo da barra 1 existe uma tensão normal de tração a a da Equação (g) aumen¬ 
tada pelo fator de concentração de tensão (ver Estudo de Caso 2B, passo 14). O 
coeficiente de segurança é encontrado pela Equação 5.8a: 


N = 


y 

a 


112 

2,42(8,5) 


5,4 


d) 


Observe que também há uma tensão de cisalhamento transversal no furo que, 
quando combinada com a tração normal, reduz o coeficiente de segurança no 
furo para cerca de 3,7. 

8 Alguns desses fatores de segurança, como o N = 1,5 para flexão na barra 1 no 
ponto P, são um pouco baixos para proteger contra sobrecarga induzida pelo 
usuário. Tanto um aço mais resistente como o SAE 4140 poderia ser escolhido, 
como o tamanho das seções das peças poderia ser ligeiramente aumentado. Uma 
pequena mudança na espessura da barra alcançaria coeficientes de segurança 
aceitáveis com o material existente. Observe que a geometria dessa ferramenta 
foi simplificada em relação ao projeto real para este exemplo. As tensões e os 
coeficientes de segurança calculados aqui não são necessariamente os mesmos 
da ferramenta real, que é um projeto testado e seguro. 


ESTUDO DE CASO 3C 


Análise de falha de macaco tipo sanfona de automóvel 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine os coeficientes de segurança nos pontos críticos do 
macaco tipo sanfona. 

As tensões são conhecidas do Estudo de Caso 3B. A carga de 
projeto total é 2000 lb ou 1000 lb por lado. A largura das barras 
é de 1,032 in e suas espessuras são de 0,15 in. O fuso é um filete 
de rosca 1/2-13 UNC com diâmetro da raiz de 0,406 in. O mate¬ 
rial de todas as peças é aço dúctil com F= 30 Mpsi e S y = 60 kpsi. 

Os pontos de falha mais prováveis são as barras por flambagem, 
por esmagamento nos furos onde os pinos são inseridos, os pinos 
de conexão por cisalhamento puro, o dente de engrenagem por 
flexão e o fuso por tração. Pressuponha que os dois lados dividem 
a carga igualmente. O macaco é usado por pouquíssimos ciclos 
durante sua vida útil, então uma análise estática é apropriada. 

Ver Figuras 3-5 (repetida na próxima página) e 5-24 e arquivo 
CASE3C. 


1 As tensões nas partes deste macaco para a posição mostrada foram calculadas na 
seções anteriores a este Estudo de Caso no Capítulo 4. Favor ver também essas 
seções anteriores. 

2 O parafuso do macaco está solicitado à tração. A tensão de tração foi calculada 
da Equação 4.7. 


o 


X 


p_ 

A 


4(878) 

0,129 


27128 psi 


(a) 


Esta é uma tensão de tração uniaxial, portanto também é a tensão principal e de 
von Mises. O coeficiente de segurança é 


_ _ 60000 
~ o' ~ 27128 


2,2 


(b) 
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FIGURA 3-5 Repetida 

Um macaco tipo sanfona de automóvel. 


3 A barra 2 é solicitada como uma viga-coluna. Seu coeficiente de segurança con¬ 
tra flambagem foi calculado na parte anterior a este estudo de caso e é N= 2,3. 

4 A tensão de esmagamento no furo mais carregado em C é 



1026 

0,15(0,437) 


15652 psi 


(c) 


Esta é uma tensão de compressão uniaxial, portanto também é a tensão principal 
e de von Mises. O coeficiente de segurança é 


N.. 



60000 _ o o 

- — 3,0 

15652 


(d) 


A tensão de cisalhamento nos pinos é 


X = 



1026 

Tt(0,437) 2 

4 


= 6841 psi 


0 ) 


15652 psi 
tensão de 
compressão 
de esmagamento 




N y = 3,8 


SSSKSX O 


Detalhe dos dentes 
de engrenagem 


27128 psi N -22 
tração axial v 





1 


r 



r o 


o 






B 


6841 psi 
tensão de 

cisalhamento no pino 
N= 5,1 


18727 psi 
tensão de flexão 
N = 3,2 


FIGURA 5-24 

Algumas tensões e coeficientes de segurança no conjunto do macaco tipo sanfona. 
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Esta é uma tensão de cisalhamento puro, então também é a tensão máxima de 
cisalhamento. O coeficiente de segurança é 


5 


0,5775; _ 0,577(60000) 

N ~ “ 6841 “ 


A tensão de flexão na raiz do dente de engrenagem da barra 2 é 


o = 


Mc 


91(0,22) 

0,15(0,44)'’ 

12 


= 18727 psi 


(/) 

(5) 


Esta é uma tensão de flexão uniaxial, então também é a tensão principal e de von 
Mises. O coeficiente de segurança é 


X S y 60000 
o' 18727 


(h) 


6 Esta análise deveria continuar, analisando outros pontos do conjunto e, mais 
importante, as tensões e coeficientes de segurança quando o macaco está em 
posições diferentes. Usamos uma posição arbitrária para este estudo de caso, 
mas, à medida que o macaco se move para posições mais baixas, as forças nas 
barras e nos pinos aumentam devido a piores ângulos de transmissão. Você pode 
examinar os modelos para este estudo de caso abrindo os arquivos CASE3C-1 e 
CASE3C-2 no programa de sua preferência. 


ESTUDO DE CASO 4C 


Coeficientes de segurança do braço de freio de bicicleta 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Escolha um material de liga apropriado para obter um coeficien¬ 
te de segurança à ruptura de pelo menos 2 dos pontos críticos 
do braço do freio de bicicleta mostrado nas Figura 3-9 (repetida 
na próxima página) e 5-25. 

As tensões são conhecidas do Estudo de Caso 4B. O braço é de 
alumínio fundido e o pino de articulação é de aço. 

Como o braço é um material fundido (não uniforme), a teoria 
de Mohr modificada será usada para encontrar um coeficiente 
de segurança para a ruptura. O pino é dúctil, então a teoria da 
energia máxima de distorção será usada para ele. 

Ver Figuras 3-9 e 5-25 e arquivo CASE4C. 


1 A tensão de flexão no braço, o, nas fibras internas (ponto A na Figura 5-25) e o o 
nas fibras externas (ponto B na Figura 5-25), foram calculadas como sendo 


o,- = 


o = - 


M 

'TÃ 

M_ 

eA 


£l 

v r , 


65452(6,063) 

(0,1873)(225)(58) 


= 162 MPa 


65452(8,937) 

(0,1873)(225)(73) 


-190 MPa 


(a) 


Para um coeficiente de segurança de 2 neste ponto, precisamos de um material 
com limite de resistência à tração de no mínimo 325 MPa e limite de resistência 
à compressão de pelo menos 380 MPa. 
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FIGURA 3-9 Repetida 

Conjunto do braço de freio de bicicleta. 


2 A tensão na metade esquerda da Seção B-B, no ponto C da Figura 5-25, é a soma 
da tensão de flexão e da tensão de tração devido à força normal: 


a 


cubo 


Mc 

-+ 

Icubo 



65452(12,5) 523 

33948 + 399 


25,4 MPa 


( b ) 


Isso requer uma resistência à tração do material de cerca de 52 MPa para ter um 
coeficiente de segurança de 2. 

3 A tensão de flexão na fibra externa do lado de 23 mm da parte reta do braço de 
freio (ponto D na Figura 5-25) é 

a y = G V| + o V2 = 118,6 + 23,7 = 142 MPa (c) 


Para um coeficiente de segurança de 2 neste ponto, precisamos de um material 
com S ul de pelo menos 284 MPa. 

4 Outro possível ponto de ruptura é a fenda no braço (ponto E na Figura 5-25). A 
tensão de cisalhamento no rasgamento é 

F 52 589 

x =-^— = — =18,4 MPa (d) 

A 32 

Para um estado de tensão de cisalhamento puro, as tensões estão todas no pri¬ 
meiro quadrante da Figura 5-11 e a teoria de Mohr modificada é idêntica à teoria 
da máxima tensão normal. A tensão de tração equivalente é, portanto, o dobro da 
máxima tensão de cisalhamento, o que requer uma tensão limite de resistência 
superior a 75 MPa para um coeficiente de segurança de 2 neste caso. 
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5 O pior caso entre os pontos do braço calculados é o ponto A, com o =162 MPa. 
Esta é uma tensão uniaxial e, portanto, principal. A Tabela A-3 no Apêndice A 
mostra uma liga de alumínio fundida em molde permanente A132, tratada termi- 
camente a 340°F, com um S ut de 324 MPa. Esse material satisfaz o requisito de 
coeficiente de segurança à ruptura > 2 neste caso. 


= ^ 324 MPa _ 2 Q 

a bA 162 MPa 


te) 


6 A resistência ao escoamento convencional referente à deformação permanente 
de 0,2% para este material é 296 MPa. Como o ponto A está sujeito a um estado 
de tensão uniaxial, a tensão equivalente de von Mises é o' = o . O coeficiente de 
segurança ao escoamento por tração no ponto A é 


N 


y 



296 MPa 
162 MPa 


(/) 


7 O pino de articulação de 11 mm de diâmetro tem a tensão de flexão máxima no 
ponto F de 


M c 

pino pino 


23053 — 


m 


"( 11 ) 

64 


= 176 MPa 


te) 


Para um coeficiente de segurança ao escoamento dúctil de 2, isso requer um aço 
com resistência ao escoamento de no mínimo 352 MPa. O aço AISI 1040 tem 
S = 372 MPa em condições normalizadas. Isso dá um coeficiente de segurança 
acima de 2, como desejado. 

8 A Figura 5-25 mostra um resumo das tensões em vários pontos críticos da 
peça. Você pode examinar o modelo para este estudo de caso abrindo o arquivo 
CASE4C no programa de sua preferência. 


Observe que, na maioria dos estudos de caso, algum reprojeto foi neces¬ 
sário após (e apenas após) chegar ao “resultado final” ao determinar os coe¬ 
ficientes de segurança para as geometrias e os carregamentos assumidos no 
início. Alguns coeficientes de segurança baixos foram encontrados. Isso é típico 



Seção X-X 


FIGURA 5-25 

Tensões nos pontos selecionados do braço de freio. 
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de problemas de projeto e demonstra sua natureza iterativa. Não podemos saber 
se nossas hipóteses são válidas até despender tempo e energia consideráveis 
necessários para analisar completamente o projeto proposto. Não devemos ficar 
muito desapontados quando descobrimos que nosso primeiro projeto não fun¬ 
ciona. Isso não é necessariamente um reflexo das habilidades do projetista. É 
apenas a natureza do processo. O valor de projetar o modelo analítico em um 
programa de computador, como uma planilha de cálculo ou um solucionador de 
equações, agora deve ser óbvio. A análise da geometria reprojetada como pro¬ 
posta neste último estudo de caso pode ser literalmente cumprida em minutos 
se inicialmente foi dedicado algum tempo para digitalizar o modelo. Se não, 
estamos em face de uma quantidade de trabalho muito maior para reanalisar o 
projeto modificado. 

5.6 RESUMO 

Este capítulo apresentou várias teorias de falhas para materiais sob carregamento 
estático. Duas dessas teorias parecem ajustar-se melhor aos dados experimentais. 
Ambas supõem que o material é razoavelmente homogêneo e isotrópico macros¬ 
copicamente. Além disso, o mecanismo de propagação de trinca baseado na teo¬ 
ria da mecânica da fratura foi apresentado. 

A teoria da energia de distorção, também chamada de teoria de von Mi- 
ses, é melhor para materiais dúcteis e uniformes cujas resistências à compressão 
e à tração são aproximadamente as mesmas e cuja resistência ao cisalhamento 
é menor que a resistência à tração. Considera-se que esses materiais falhem por 
cisalhamento, e a teoria da energia de distorção melhor prediz suas falhas. 

Materiais não uniformes e frágeis, como ferro fundido, têm tipicamente suas 
resistências à tração muito abaixo de suas resistências à compressão, e suas resis¬ 
tências ao cisalhamento estão entre estes dois valores. Estes são mais fracos sob 
tração, e a teoria de Mohr modificada descreve melhor suas falhas. 

Observe que quando o carregamento não é estático, mas varia com o tempo, 
nenhuma destas teorias é apropriada para descrever a falha. Um conjunto de 
critérios para carregamentos que variam com o tempo é discutido no próximo ca¬ 
pítulo. Se trincas conhecidas estiverem presentes, então a possibilidade de falha 
súbita devido à propagação da trinca deve ser investigada usando a mecânica da 
fratura. A trinca pode abrir subitamente a níveis de tensão nominais muito abaixo 
da tensão de escoamento do material sob certas circunstâncias. 

Tensão equivalente Para situações de carregamento com tensões combinadas 
(como tração e cisalhamento aplicados no mesmo ponto), qual tensão deve ser 
usada para comparar com o que o material resiste para obter o coeficiente de se¬ 
gurança? A tensão de cisalhamento aplicada deve ser comparada com a resistên¬ 
cia ao cisalhamento ou com a tensão normal aplicada com a resistência à tração? 
A resposta é nenhuma das alternativas. Uma tensão equivalente, que combina 
os efeitos de todas as tensões combinadas aplicadas em um ponto, deve ser cal¬ 
culada e então comparada ao estado “puro” normal de tensão da peça do teste de 
tração. Essas tensões equivalentes são uma maneira útil de criar um critério de 
tensão-carregamento para comparar com os dados publicados de resistência dos 
materiais, mesmo quando a situação de tensões aplicadas for bem diferente do 
carregamento do corpo de prova. A utilização da tensão equivalente também é 
válida quando apenas uma tensão é aplicada ao ponto e, portanto, pode ser usada 
universalmente. O cálculo da tensão equivalente difere com o tipo de material, 
mas engloba tanto dúctil como frágil. 

Para os materiais dúcteis e uniformes, a tensão equivalente de von Mises 
é calculada tanto diretamente a partir das tensões aplicadas (Equações 5.1b, 
5.1 d) quanto a partir das tensões principais que resultam das tensões aplicadas 
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(Equações 5.7 a, 5.7c). Observe que esse cálculo da tensão equivalente conver¬ 
te qualquer combinação de tensões 2D ou 3D aplicadas em um ponto em um 
valor simples de tensão o' que pode ser comparado a um critério de resistência 
apropriado para obter o coeficiente de segurança. Para materiais dúcteis sob car¬ 
regamento estático, o critério de resistência desejado é a tração de escoamento. 
(Ver Seção 5.1.) 

Para os materiais frágeis não uniformes, a tensão equivalente de Mohr 
modificada pode ser calculada usando as tensões principais que resultam da 
combinação particular das tensões aplicadas no ponto em questão (Equações 
5.12 a-d). A tensão equivalente resultante é comparada com a tensão de tração 
na ruptura (e não a tração de escoamento) para obter o coeficiente de segurança. 
(Ver Seção 5.2.) 

Mecânica da fratura Além das possibilidades de falha por escoamento ou 
ruptura, uma peça pode falhar a tensões muito mais baixas pela propagação de 
trinca se uma trinca de tamanho suficiente estiver presente. A teoria da mecânica 
da fratura provê um meio de prever tais falhas súbitas baseadas em um fator de 
intensidade de tensão calculado comparado a um critério testado de tenacidade 
à fratura para o material. (Ver Seção 5.3.) 

O processo de análise de falha para carregamento estático pode ser resumido 
em uma série de passos como mostrado no íluxograma da Figura 5-26. Repare 
que os primeiros cinco passos são os mesmos daqueles do íluxograma da Figura 
4-60. 


Equações importantes usadas neste capítulo 

Ver as seções referidas para informações sobre o uso adequado destas equações. 

Tensão equivalente de von Mises para 3 dimensões (Seção 5.1): 

(5.7a) 


o = 


°' = \ 

K 

+ a ; + o 

GjCTj 

0[0 3 


2 + 


2 +(<*.- -°,) 2 +6 



(5.7 b) 


Tensão equivalente de von Mises para 2 dimensões (Seção 5.1): 

2 2 ~ 

G] — (TjOg + CJ 3 


a' = 7a; + a* - a t a v + 3r 


(5.7c) 

(5.7c/) 


Coeficiente de segurança para materiais dúcteis sob carregamento estático (Seção 
5.1): 

N = -*- (5.8 a) 

cr 

Limite de escoamento no cisalhamento como função do limite de escoamento na 
tração (Seção 5.1): 

= 0,577 S y 


(5.9 b) 
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FIGURA 5-26 

Fluxograma para análise de falha estática. 
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Tensão equivalente de Mohr modificada para 3 dimensões (Seção 5.2): 


C, = - 
’ 2 


C, 


c, = 


2 S u , 


Sj 

2 S m 

s uc 

Sj 

2 S ul 

K 

sj 

- 

\s uc 

1 


(o, +o 2 ) 
(o 2 + o 3 ) 

(g 3 +Oi) 


(5.12c) 


õ = MAX(c,,C 2 ,C 3 ,g 1 ,o 2 ,c 3 ) 
õ = 0 se MAX < 0 

Coeficiente de segurança para materiais frágeis sob carregamento estático 
(Seção 5.2): 

S.., 


N = 

o 

Fator de intensidade de tensão (Seção 5.3): 

K = $O nom Jn^ a « b 

Coeficiente de segurança para propagação de trinca (Seção 5.3): 

K„ 


N, 


K 


(5.12e) 


(5.14b) 


(5.15) 
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5.9 PROBLEMAS 

*'5-1 Um paralelepípedo infinitesimal possui um conjunto de tensões aplicadas em 

suas faces, como indicado em cada linha da Tabela P5-1. Para a linha designada, 
desenhe o elemento de tensão 3D, mostrando as tensões aplicadas. Determine as 
tensões principais e de von Mises. 

5-2 Um lustre de 400 lb deve ser suspenso por meio de dois fios maciços de aço de 
baixo carbono, de 10 ft de comprimento, sob tração. Dimensione os fios para 
um fator de segurança igual a 4. Especifique todas as hipóteses adotadas. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 

+ Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensões de problemas similares de capítulos 
anteriores com o mesmo número após o 
hífen. Problemas numerados em itálico são 
problemas de projeto. 
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Tabela P5-0 + 

Matriz de problemas/tópicos 

5.1 Materiais dúcteis 

5-1, 5-2, 5-3, 5-4, 5-6,5-7, 5-8, 5-9, 5-14, 
5-15, 5-16, 5-17, 5-19, 5-20, 5-21, 5-22, 
5-27a, 5-28, 5-29, 5-31, 5-33, 5-34, 5-36, 
5-41, 5-42, 5-43, 5-44, 5-45, 5-46, 5-47, 
5-48, 5-49, 5-56, 5-57, 5-58, 5-60, 5-67, 
5-68, 5-73, 5-74, 5-78, 5-79, 5-80, 5-81 

5.2 Materiais frágeis 

5-10, 5-11, 5-12, 5-13, 5-18, 5-23, 5-24, 
5-25, 5-26, 5-27b, 5-30, 5-32, 5-35, 5-37, 
5-59, 5-40, 5-61, 5-62, 5-63, 5-64, 5-65, 
5-66, 5-69, 5-70, 5-71, 5-72, 5-75, 5-82, 
5-83, 5-84, 5-85 

5.3 Mecânica da fratura 

5-38, 5-39, 5-50, 5-51, 5-52, 5-53, 5-54, 
5-55, 5-76, 5-77 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. 

+ Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensões de problemas similares de capítulos 
anteriores com o mesmo número após o 
hífen. Problemas numerados em itálico são 
problemas de projeto. 


5-3 Para o conjunto braço-pedal de bicicleta mostrado na Figura P5-1, com uma 
força de 1500 N no pedal aplicada pelo ciclista, determine a tensão de von Mi- 
ses no braço do pedal de diâmetro igual a 15 mm. O pedal é conectado ao braço 
através de uma rosca de 12 mm. Encontre a tensão de von Mises no parafuso. 
Determine o fator de segurança à falha estática se o material tem S y = 350 MPa. 
*5-4 O engate de reboque ilustrado na Figura P5-2 e na Figura 1-1 possui as cargas 
aplicadas conforme o desenho. Um peso de 100 kgf atua para baixo e a força 
horizontal (de arranque) de 4905 N atua na direção horizontal. Usando as di¬ 
mensões do suporte da esfera mostradas na Figura 1-5 e um S y = 300 MPa de 
aço dúctil, determine os coeficientes de segurança (estático) para: 

(a) O encaixe da esfera, onde ela se liga ao suporte. 

(b) Falha por esmagamento do furo do suporte da esfera. 

(c) Falha por cisalhamento do suporte da esfera. 

(d) Falha de tração nos parafusos de fixação, se eles tiverem 19 mm de diâmetro. 

(e) Falha de flexão no suporte da esfera como uma viga em balanço. 

5-5 Repita o Problema 5-4 para as condições de carregamento do Problema 3-5. 

*5-6 Repita o Problema 5-4 para as condições de carregamento do Problema 3-6. 

*5-7 Projete o pino de êmbolo do Problema 3-7 para um fator de segurança igual a 
3,0, se S y = 100 kpsi. 

*5-8 Uma fábrica de papel processa rolos de papel que possuem uma densidade de 
984 kg/m 3 . O rolo de papel tem 1,50 m de diâmetro externo por 0,22 m de diâ¬ 
metro interno por 3,23 m de comprimento e está simplesmente apoiado em um 
eixo de aço cavado com S y = 300 MPa. Determine o diâmetro interno do eixo 
necessário para se obter um fator de segurança estático igual a 5 se o eixo em 
questão tiver um diâmetro externo de 22 cm. 

5-9 Para o alicate de pressão (ViseGrip®) desenhado em escala na Figura P5-3, cujas 
forças foram analisadas no Problema 3-9 e tensões foram analisadas no Proble¬ 
ma 4-9, determine os fatores de segurança para cada pino, assumindo uma força 
de aperto P = 4000 N na posição ilustrada. Todos os pinos estão sob cisalhamen¬ 
to duplo, têm 8 mm de diâmetro e S y = 400 MPa. 

*5-10 Um trampolim biarticulado em balanço é mostrado na Figura P5-4a. Pressupo¬ 
nha uma seção transversal de dimensões iguais a 305 mm x 32 mm. Determine a 
maior tensão principal atuante na prancha quando uma pessoa de 100 kg perma¬ 
nece de pé na extremidade livre dela. Qual é o fator de segurança estático se o 
material é fibra de vidro (frágil) com S ul =130 MPa na direção longitudinal? 
*5-11 Repita o Problema 5-10 supondo, agora, que a pessoa de 100 kg do Problema 
5-10 salta de 25 cm e retorna à prancha. Considere que a prancha pesa 29 kg e 
deflete 13,1 cm estaticamente quando a pessoa está de pé nela. Qual é o fator de 


Tabela P5-1 Dados para o Problema 5-1 

Linhas a-g são de problemas bidimensionais; as outras referem-se a problemas 3D. 

Unha 

<7, 

°y 


^xy 

T y* 


a 

1 000 

0 

0 

500 

0 

0 

b 

-1000 
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0 

750 

0 

0 

c 

500 

-500 

0 

1000 

0 

0 

d 

0 

-1500 

0 

750 

0 

0 

e 

750 

250 

0 

500 

0 

0 

f 

-500 

1 000 

0 

750 

0 

0 

g 

1 000 

0 

-750 

0 

0 

250 

h 

750 

500 

250 

500 

0 

0 

i 

1 000 

-250 

-750 

250 

500 

750 

i 

-500 

750 

250 

100 

250 

1 000 










Capítulo 5 


TEORIA DAS FALHAS ESTÁTICAS 


291 


segurança estático se o material é fibra de vidro (frágil) com S m =130 MPa na 
direção longitudinal? 

5-12 Repita o Problema 5-10 usando o projeto de trampolim engastado da Figura P5-4i>. 

5-13 Repita o Problema 5-11 usando o projeto de trampolim engastado ilustrado na 
Figura P5-4£>. Considere que a prancha pesa 19 kg e deflete 8,5 cm estaticamen¬ 
te quando a pessoa está de pé nela. 

5-14 A Figura P5-5 mostra um brinquedo infantil chamado de pula-pula. A criança 

fica em pé sobre os suportes, aplicando metade de seu peso em cada lado do brin¬ 
quedo. Ao saltar do solo, suportando os apoios contra os seus pés, a criança sofre 
trancos juntamente com a mola amortecendo o impacto e armazenando energia 
para auxiliar o próximo salto. Pressuponha que a constante de mola seja igual a 
100 lb/in e que se tenha uma criança de 60 lb. O pula-pula pesa 5 lb. Dimensione 
as seções transversais de uma viga em balanço de alumínio, na qual a criança se 
apoia, para suportar saltos de 2 in, medidos a partir do solo, com um fator de se¬ 
gurança de 2. Utilize alumínio da série 1100. Defina o tamanho e a forma da viga. 

*5-15 Qual é o coeficiente de segurança para o pino, sujeito a cisalhamento, definido 
no Problema 4-15? 

5-16 Uma trilha para guiar bolas de boliche é projetada com duas barras metálicas de 
seção transversal circular, como mostra a Figura P5-6. As barras possuem um 
pequeno ângulo entre si. As bolas rolam ao longo das barras até caírem entre elas 
e saltarem em outra guia. Cada barra possui um comprimento de 30 in e o ângulo 
entre elas é de 3,2°. As bolas têm um diâmetro de 4,5 in e pesam 2,5 lb. A distância 
central entre as barras é de 4,2 in na extremidade estreita. Determine o fator de se¬ 
gurança estático para barras de aço normalizadas SAE 1045 de 1 in de diâmetro. 

(a) Pressuponha que as barras estão simplesmente apoiadas em cada extremidade. 

(b) Pressuponha que as barras estão fixas em cada extremidade. 

*5-17 Uma pinça para gelo é ilustrada na Figura P5-7. O gelo pesa 50 lb e tem largura 
de 10 in. A distância entre as alças é de 4 in e o raio médio, r, da pinça é 6 in. As 
dimensões da seção transversal retangular da garra são 0,750 in de profundidade 
por 0,312 in de largura. Determine o fator de segurança para a pinça se ela tem 
um S y = 30 kpsi. 

5-18 Repita o Problema 5-17 com uma pinça fabricada de ferro fundido cinzento 
Classe 20. 

*5-19 Determine o diâmetro do pino de articulação mostrado na Figura P5-8 neces¬ 
sário para resistir a uma força aplicada de 130000 lb. Determine, também, o raio 
externo requerido para o engate em forma de “U” (yoke ) não falhar por cisalha¬ 
mento ou esmagamento, se as flanges dele têm, cada uma, 2,5 in de espessura. 
Use um fator de segurança igual a 3 para todos os modos de falha. Assuma S y = 
89,3 kpsi para o pino e S y = 35,5 kpsi para o engate. 



60 mm 






FIGURA P5-1 

Problema 5-3. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 



FIGURA P5-2 

Problemas 5-4, 5-5 e 5-6. (Um 
modelo Solidworks encontra-se no 
CD.) 



Problema 5-9. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
negrito são extensões de problemas simila¬ 
res de capítulos anteriores com o mesmo 
número após o hífen. Problemas numerados 
em itálico são problemas de projeto. 
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(a) Trampolim biarticulado em balanço 

FIGURA P5-4 

Problemas 5-10 a 5-13. 




W/2 


W/2 





5-20 Um torque de 100 Nm é aplicado em um eixo cilíndrico sólido de 1 m de compri¬ 
mento. Dimensione-o para limitar a sua deflexão angular em 2 o e selecione uma 
liga de aço para apresentar um coeficiente de segurança ao escoamento igual a 2. 

5-21 A Figura P5-9 exibe a roda de um automóvel com dois tipos de chave de aperto: 
uma chave de apoio simples em forma de L (a) e uma chave de apoio duplo em 
forma de T (b). A distância entre os pontos A e B é de 1 ft em ambos os casos e o 
diâmetro do corpo da chave é 0,625 in. Qual é a força máxima possível antes do 
escoamento da alavanca se o material tem um S y = 45 kpsi? 

*5-22 Um patim roller-blade é mostrado na Figura P5-10. As rodas de poliuretano têm 
um diâmetro de 72 mm e apresentam uma distância entre centros de 104 mm. 

O conjunto patins-bota tem massa total de 2 kg. A constante de mola (rigidez) 
efetiva do sistema patins-patinador é de 6000 N/m. Os eixos são pinos de aço, 
sob cisalhamento duplo, com S y = 400 MPa e diâmetro de 10 mm. Determine o 
coeficiente de segurança para os pinos quando uma pessoa de 100 kg pousa de 
um salto de 0,5 m em um único pé. 

(a) Pressuponha que as quatro rodas tocam o solo simultaneamente. 

(b) Pressuponha que uma única roda absorve toda a força de contato com o solo. 
*5-23 Uma viga está apoiada e carregada conforme a Figura P5-1 la. Para os dados 

fornecidos na(s) linhas(s) designada(s) da Tabela P5-2, determine o coeficiente 
de segurança estático: 

(a) Se a viga é de material dúctil com S y = 300 MPa. 

(b) Se a viga é de material frágil (fundido) com S ul = 150 MPa, S uc = 570 MPa. 
*5-24 Uma viga está apoiada e carregada conforme a Figura P5-1 \b. Para os dados 

fornecidos na(s) linhas(s) designada(s) da Tabela P5-2, determine o coeficiente 
de segurança estático: 

(a) Se a viga é de material dúctil com S y = 300 MPa. 

(b) Se a viga é de material frágil (fundido) com S U1 =150 MPa, S uc = 570 MPa. 


FIGURA P5-5 

Problema 5-14. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
negrito são extensões de problemas simila¬ 
res de capítulos anteriores com o mesmo 
número após o hífen. Problemas numerados 
em itálico são problemas de projeto. 
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FIGURA P5-6 

Problema 5-16. 
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*5-25 Uma viga está apoiada e carregada conforme a Figura P5-1 lc. Para os dados 

fornecidos na(s) linhas(s) designada(s) da Tabela P5-2, determine o coeficiente 
de segurança estático: 

(a) Se a viga é de material dúctil com S y = 300 MPa. 

(b) Se a viga é de material frágil (fundido) com S u , = 150 MPa, S uc = 570 MPa. 
*5-26 Uma viga está apoiada e carregada conforme a Figura P5-1 ld. Para os dados 

fornecidos na(s) linhas(s) designada(s) da Tabela P5-2, determine o coeficiente 
de segurança estático: 

(a) Se a viga é de material dúctil com S y = 300 MPa. 

(b) Se a viga é de material frágil (fundido) com S u , =150 MPa, S uc = 570 MPa. 
*5-27 Uma base com haste deve ser projetada para suportar o rolo de papel do Proble¬ 
ma 5-8 como mostra a Figura P5-12. Determine os valores adequados para as 
dimensões a e b da figura. Faça com que o coeficiente de segurança estático seja 
pelo menos igual a 1,5. O mandril é um cilindro maciço que está inserido até a 
metade do rolo de papel. 

(a) Se a viga é de material dúctil com S y = 300 MPa. 

(b) Se a viga é de material frágil (fundido) com S ut =150 MPa, S uc = 570 MPa. 
5-28 A Figura P5-13 ilustra uma empilhadeira subindo por uma rampa de 15° de incli¬ 
nação para uma plataforma de 4 ft de altura. O veículo pesa 5000 lb e as rodas têm 
distância entre centros de 42 in. Projete duas rampas de aço (uma para cada lado) 
de 1 ft de largura para terem um coeficiente de segurança igual a 3 no instante mais 
crítico do movimento, quando a empilhadeira se encontra sobre elas. Minimize o 
peso das rampas pelo uso da variação da geometria (área) da seção transversal de¬ 
las e escolha o aço, ou a liga de alumínio, mais apropriado para este caso. 

5-29 Um paralelepípedo infinitesimal de tensão está sujeito às seguintes tensões (em 
kpsi): CTj = 10, g 2 = 0 e c 3 = -20. Um material dúctil apresenta os limites de 
resistência (em kpsi): S ut = 50, S y = 40 e S uc = 50. Calcule o coeficiente de se¬ 
gurança e desenhe os diagramas o, - g 3 para cada uma das teorias de falha que 
mostram o estado de tensões usando: 

(a) Teoria da tensão máxima de cisalhamento. 

(b) Teoria da máxima energia de distorção. 

5-30 Um paralelepípedo infinitesimal está sujeito às seguintes tensões (em kpsi): c 3 = 

10, o 2 = 0 e c 3 = -20. Um material frágil apresenta os limites de resistência (em 
kpsi): S ut = 50 e S uc = 90. Calcule o coeficiente de segurança e desenhe os diagramas 
G] - o 3 para cada uma das teorias de falha, mostrando o estado de tensões usando a: 


F F 



FIGURA P5-7 

Problema 5-17. 



FIGURA P5-8 

Problema 5-19. 




FIGURA P5-9 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
negrito são extensões de problemas simila¬ 
res de capítulos anteriores com o mesmo 
número após o hífen. Problemas numerados 
em itálico são problemas de projeto. 


Problema 5-21. 
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FIGURA P5-10 

Problema 5-22. 
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FIGURA P5-11 


Vigas e respectivos carregamentos para os problemas 5-23 a 5-26 - ver a Tabela 
P5-2 para os dados correspondentes. 


(a) Teoria de Coulomb-Mohr. 

(b) Teoria modificada de Mohr. 

5-31 Projete um suporte fixo em forma de tripé, que irá suportar 2 ton de carga com 
um coeficiente de segurança igual a 3. Use aço SAE 1020 e minimize o seu peso. 
*5-32 Uma determinada peça está sujeita ao seguinte estado combinado de tensões 
e possui as seguintes resistências (em kpsi): a x = 10, o y = 5, l xy = 4,5, S ut = 20, 

S y = 18 e S uc = 80. Escolha uma teoria de falha apropriada, com base nos dados 


Tabela P5-2 Dados para os problemas 5-23 a 5-26 

Use somente os dados relevantes para o problema em questão. Comprimentos em m, forças 
em N e / (momento de inércia) em m 4 . 


Linha 

i 

a 

b 

W* 

F 

/ 

c 

E 

a 

1,00 

0,40 

0,60 

200 

500 

2,85£-08 

2,00£-02 

aço 

b 

0,70 

0,20 

0,40 

80 

850 

1,70£-08 

1,00£-02 

aço 

c 

0,30 

0,10 

0,20 

500 

450 

4,70£-09 

1,25£-02 

aço 

d 

0,80 

0,50 

0,60 

65 

250 

4,90£-09 

1,10£-02 

aço 

e 

0,85 

0,35 

0,50 

96 

750 

1,80£-08 

9,00£-03 

aço 

f 

0,50 

0,18 

0,40 

450 

950 

1,17£-08 

1,00£-02 

aço 

g 

0,60 

0,28 

0,50 

250 

250 

3,20£-09 

7,50£-03 

aço 

h 

0,20 

0,10 

0,13 

400 

500 

4,00£-09 

5,00£-03 

alumínio 

i 

0,40 

0,15 

0,30 

50 

200 

2,75£-09 

5,00£-03 

alumínio 

i 

0,20 

0,10 

0,15 

150 

80 

6,50£-10 

5,50£-03 

alumínio 

k 

0,40 

0,16 

0,30 

70 

880 

4,30£-08 

1,45£-02 

alumínio 

1 

0,90 

0,25 

0,80 

90 

600 

4,20£-08 

7,50£-03 

alumínio 

m 

0,70 

0,10 

0,60 

80 

500 

2,10£-08 

6,50£-03 

alumínio 

n 

0,85 

0,15 

0,70 

60 

120 

7,90£-09 

1,00£-02 

alumínio 


Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. 


Observe que w é força por unidade de comprimento, N/m. 
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Problema 5-27. 


fornecidos, e determine a tensão equivalente e o coeficiente de segurança contra 
falha estática. 

*5-33 Para o suporte mostrado na Figura P5-14 e com os dados da(s) linhas(s) 

designada(s) na Tabela P5-3, determine as tensões equivalentes de von Mises 
nos pontos Ae B. 

*5-34 Calcule o coeficiente de segurança para o suporte do Problema 5-33 utilizando 
as teorias da energia de distorção, da tensão máxima de cisalhamento e da má¬ 
xima tensão normal. Faça comentários a respeito de suas adequações. Pressupo¬ 
nha que o material dúctil tem uma resistência S y = 400 MPa (60 kpsi). 

*5-35 Calcule os coeficientes de segurança para o suporte do Problema 5-33 utilizando 
as tensões equivalentes da teoria de Coulomb-Mohr e a teoria de Mohr modifica¬ 
da. Faça comentários a respeito de suas adequações. Pressuponha que o material 
frágil tem uma resistência S ut = 350 MPa (50 kpsi) e S uc = 1000 MPa (150 kpsi). 

5-36 Para o suporte mostrado na Figura P5-14 e com os dados da(s) linhas(s) 

designada(s) na Tabela P5-3, refaça o Problema 5-33 considerando como locais 
de concentração de tensão os pontos Ae B. Pressuponha um fator de concentra¬ 
ção de tensão igual a 2,5 na flexão e na torção. 

*5-37 Uma viga curva em forma de um semicírculo, mostrada na Figura P5-15, possui 
as seguintes dimensões: OD =150 mm, ID = 100 mm et = 25 mm. Para um par 
de força F = 14 kN, aplicado ao longo do diâmetro, determine o coeficiente de 
segurança nas fibras internas e externas: (a) se a viga é de material dúctil com S 
= 700 MPa e (b) se a viga é de material frágil (fundido) com S ut = 420 MPa e S uc 
= 1200 MPa. 

*5-38 Suponha que a viga curva do Problema 5-37 tem uma trinca em sua superfície in¬ 
terna de tamanho a = 2 mm (metade da largura) e uma tenacidade à fratura de 50 
MPa-m 0 ' 5 . Qual é o coeficiente de segurança contra falha repentina neste caso? 

*5-39 Considere o caso da falha do tubo de foguete de 260 in de diâmetro por 0,73 in 
de espessura (Figura 5-16). O aço tem S y = 240 kpsi e uma tenacidade à fratura 
K c = 79,6 kpsi-in 05 . Ele foi dimensionado para uma pressão interna de 960 psi; 



* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
negrito são extensões de problemas simila¬ 
res de capítulos anteriores com o mesmo 
número após o hífen. Problemas numerados 
em itálico são problemas de projeto. 


Problema 5-28. 
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FIGURA P5-15 

Problema 5-37. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
negrito são extensões de problemas simila¬ 
res de capítulos anteriores com o mesmo 
número após o hífen. Problemas numerados 
em itálico são problemas de projeto. 



FIGURA P5-14 

Problemas 5-33 a 5-36. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 

no entanto, apresentou falha quando atingiu o valor de 542 psi. Essa falha foi 
atribuída a uma pequena trinca que se precipitou numa repentina fratura mecâni¬ 
ca frágil. Determine as tensões nominais na parede e o coeficiente de segurança 
ao escoamento nas condições de falha designadas e estime o tamanho da trinca 
que provocou a ruptura (explosão) do tubo. Pressuponha (3 = 1,0. 

5-40 Projete novamente o suporte de rolo do Problema 5-8 para a configuração ilus¬ 
trada na Figura P5-16, sabendo que os mandris se encontram inseridos em 10% 
do comprimento do rolo. Dimensione os valores de a e de b para um coeficiente 
de segurança igual a 2. 

(a) Se a viga é de material dúctil com S y = 300 MPa. 

(b) Se a viga é de material frágil (fundido) com S ut = 150 MPa e S uc = 1200 MPa. 
*5-41 Um tubo de aço de diâmetro interno igual a 10 mm transporta líquido a 7 MPa. 

O aço tem S y = 400 MPa. Determine o coeficiente de segurança para a parede do 
tubo se ele tem a espessura de: (a) 1 mm, (b) 5 mm. 

5-42 Um tanque cilíndrico de fundo hemisférico é necessário para armazenar ar 
pressurizado, a temperatura ambiente, a 150 psi. O aço utilizado possui uma 
resistência S = 400 MPa. Determine o fator de segurança para a estrutura se 
o tanque tiver um diâmetro de 0,5 m, uma espessura de parede de 1 mm e um 
comprimento de 1 m. 


Tabela P5-3 Dados para os problemas 5-33 a 5-36 

Use somente os dados relevantes para o problema em questão. Comprimentos em mm e 
forças em N. 

Linha 

i 

a 

t 

h 

F 

OD 

ID 

E 

a 

100 

400 

10 

20 

50 

20 

14 

aço 

b 

70 

200 

6 

80 

85 

20 

6 

aço 

c 

300 

100 

4 

50 

95 

25 

17 

aço 

d 

800 

500 

6 

65 

160 

46 

22 

alumínio 

e 

85 

350 

5 

96 

900 

55 

24 

alumínio 

f 

50 

180 

4 

45 

950 

50 

30 

alumínio 

g 

160 

280 

5 

25 

850 

45 

19 

aço 

h 

200 

100 

2 

10 

800 

40 

24 

aço 

i 

400 

150 

3 

50 

950 

65 

37 

aço 

i 

200 

100 

3 

10 

600 

45 

32 

alumínio 

k 

120 

180 

3 

70 

880 

60 

47 

alumínio 

1 

150 

250 

8 

90 

750 

52 

28 

alumínio 

m 

70 

100 

6 

80 

500 

36 

30 

aço 

n 

85 

150 

7 

60 

820 

40 

15 

aço 
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FIGURA P5-16 

Problema 5-40. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


5-43 Os rolos de papel da Figura P5-17 têm 0,9 m de diâmetro externo por 0,22 m de 
diâmetro interno por 3,23 m de comprimento e uma densidade de 984 kg/m 3 . Os 
rolos são transferidos da máquina transportadora (não mostrada na figura) para 
a empilhadeira através do acoplador articulado da estação de descarregamento, 
que gira de 90° devido a um cilindro pneumático. Em seguida, os cilindros de 
papel rolam em direção aos garfos da empilhadeira, que têm 38 mm de espessu¬ 
ra, 100 mm de largura, 1,2 m de comprimento, uma inclinação de 3 o em relação 
à horizontal e S = 600 MPa. Determine o coeficiente de segurança para os dois 
garfos da empilhadeira quando os rolos de papel caem neles para os seguintes 
casos (especifique todas as hipóteses adotadas): 

(a) Os garfos não estão apoiados em suas extremidades. 

(b) Os garfos encontram-se em contato com a mesa no ponto A. 

5-44 Determine a espessura adequada para o acoplador articulado em V da estação de 
descarregamento da Figura P5-17, de modo a limitar a sua deflexão na extremi¬ 
dade em 10 mm para qualquer posição durante o seu movimento de rotação. Os 
dois “braços” que compõem o acoplador suportam os rolos de papel, ao longo 
de seu comprimento, nas posições equivalentes a 1/4 e 3/4 do comprimento do 
rolo, e têm 10 cm de largura por 1 m de comprimento cada. Qual é o coeficiente 
de segurança ao escoamento para o projeto nas condições limites de deflexão 
descritas acima? S y = 400 MPa. Ver o Problema 5-43 para maiores informações. 

5-45 Determine o coeficiente de segurança com base na carga crítica atuante na haste do 
cilindro pneumático da Figura P5-17. O braço de manivela, que rotaciona-o, tem 
um comprimento igual a 0,3 m, enquanto a haste possui um curso máximo de 0,5 
m, um diâmetro de 25 mm e o seu material é um aço com limite de resistência ao 
escoamento de 400 MPa. Especifique todas as hipóteses adotadas. 


Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensões de problemas similares de capítulos 
anteriores com o mesmo número após o 
hífen. Problemas numerados em itálico são 
problemas de projeto. 



Problemas 5-43 até 5-47. 












































































































298 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


5-46 As posições do acoplador em V, ilustradas na Figura P5-17, são giradas através de 
um braço de manivela ligado a um eixo de 60 mm de diâmetro e 3,23 m de com¬ 
primento. Determine o torque máximo aplicado neste eixo, durante o movimento 
do acoplador em V, e o valor do coeficiente de segurança ao escoamento, também 
para o eixo, se S y = 400 MPa. Ver o Problema 5-43 para maiores informações. 

5-47 Determine as forças máximas nos pinos localizados nas extremidades do cilindro 
pneumático da Figura P5-17 e o valor do coeficiente de segurança para eles se têm 
um diâmetro de 30 mm e estão sujeitos a cisalhamento simples. S y = 400 MPa. 

5-48 A Figura P5-18 mostra um aparelho de exercícios para um corredor de cadeira 
de rodas de 100 kg. A cadeira de rodas possui rodas motrizes de 65 cm de diâ¬ 
metro separadas por uma bitola de 70 cm de largura. Dois cilindros, livres para 
girar em torno dos mancais, suportam as rodas traseiras. O movimento lateral 
da cadeira está limitado pelas flanges dos cilindros. Dimensione os cilindros de 
1 m de comprimento, como tubos ocos de alumínio (selecione a liga), para mi¬ 
nimizar a altura da plataforma, e, também, limite as deflexões do cilindro em 1 
mm para a pior situação (maior solicitação). Especifique o diâmetro de eixos de 
aço adequados para suportar os tubos nos mancais. Calcule todos os coeficientes 
de segurança significativos para este problema. 

5-49 Uma determinada peça, fabricada com aço dúctil de S = 40 kpsi, está sujeita a 
um estado de tensões tridimensional com: Gj = -80 kpsi, G, = -80 kpsi e o 3 = 
-80 kpsi. Qual é a máxima tensão de cisalhamento? A peça irá apresentar falha? 

5-50 Um componente na forma de uma chapa grande deverá ser fabricado com o 
alumínio 7075-T651, que possui uma tenacidade à fratura K c = 24,2 MPa-m° 5 
e uma resistência à tração de 495 MPa. Determine a maior fenda na borda que 
pode ser tolerada na chapa, caso a tensão nominal no ponto não ultrapasse meta¬ 
de do limite de resistência à tração (escoamento). 

5-51 Um componente na forma de uma chapa grande deverá ser fabricado com o aço 
4340, que possui uma tenacidade à fratura K c = 98,9 MPa-m° 5 e uma resistência 
ao escoamento de 860 MPa. As chapas são inspecionadas contra defeitos após 
a fabricação, mas o plano de inspeção não detecta fendas menores que 3 mm. 

A peça em questão é muito pesada conforme dados de projeto. Um engenheiro 
sugeriu que a espessura fosse reduzida e que o material fosse submetido a um 
tratamento térmico para aumentar a sua resistência à tração para 1515 MPa, o 
que resultaria no decréscimo da tenacidade à fratura para 60,4 MPa-m 0 ' 5 . Assu¬ 
mindo que o nível de tensões não ultrapassa metade do limite de resistência ao 
escoamento, a sugestão proposta é aceitável? Se não, por quê? 

5-52 Uma grande placa está sujeita a uma tensão de tração nominal de 350 MPa e 
possui uma fenda central de 15,9 mm de comprimento. Calcule o fator de inten¬ 
sidade de tensão na extremidade da fenda. 

5-53 A cena de um filme requer que um dublê fique pendurado em uma corda que está 
suspensa 3 m acima de um fosso com aranhas venenosas. A corda está amarrada 
a uma chapa de vidro (vidraça) de 3000 mm de comprimento por 100 mm de 
largura e 1,27 mm de espessura. O dublê sabe que a vidraça contém uma trinca 
central de 16,2 mm de comprimento total, orientada paralelamente ao chão. A 


Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensões de problemas similares de capítulos 
anteriores com o mesmo número após o 
hífen. 



Problema 5-48. 
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FIGURA P5-19 

Problemas 5-56 e 5-57. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


tenacidade à fratura do vidro é igual a 0,83 MPa-m 0,5 . O ator (dublè) deve realizar 
esta cena? Mostre todas as hipóteses e cálculos que confirmem a resposta dada. 
5-54 Um material que possui uma tenacidade à fratura de 50 MPa-m 0,5 e uma resis¬ 
tência ao escoamento de 1000 MPa será utilizado para a fabricação de um amplo 
painel. Se o painel for solicitado a um valor correspondente à metade de sua 
tensão de escoamento, qual a dimensão da máxima trinca central que pode ser 
tolerada, sem que ocorra uma falha catastrófica? 

5-55 Um material que possui uma tenacidade à fratura de 33 MPa-m 0,5 será utilizado 
para a construção de um amplo painel de 2000 mm de comprimento por 250 
mm de largura e 4 mm de espessura. Se o comprimento total mínimo permitido 
para uma trinca é de 4 mm e o coeficiente de segurança é igual a 2,5, qual é a 
máxima carga de tração, na direção longitudinal, que pode ser aplicada sem que 
ocorra uma falha catastrófica? 

5-56 A Figura P5-19 ilustra uma barra de aço SAE 1020, laminada a frio, presa ao 
solo (plano rígido) por dois pinos-guia de aço (A8) de 0,25 in de diâmetro cada 
e endurecidos à HRC52. Para P = 1500 lb e / = 0,25 in, determine: 

(a) O coeficiente de segurança para cada pino. 

(b) O coeficiente de segurança correspondente à tensão nos mancais em cada furo. 

(c) O coeficiente de segurança para falha por rompimento se h = 1 in. 

5-57 Repita o Problema 5-56 para uma peça fabricada de ferro fundido classe 50. 

5-58 A Figura P5-20 ilustra um suporte usinado a partir de um aço SAE 1045, lami¬ 
nado a frio, de 0,5 in de espessura e com um raio de curvatura interno de 0,25 in. 
Ele está rigidamente ligado a uma base (engastado) e carregado com uma força 
P = 5000 lb no ponto D. Determine: 

(a) O coeficiente de segurança contra falha estática no ponto A. 



Problemas 5-58 e 5-59. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensões de problemas similares de capítulos 
anteriores com o mesmo número após o 
hífen. 
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FIGURA P5-22 

Problemas 5-62 e 5-63. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
negrito são extensões de problemas simila¬ 
res de capítulos anteriores com o mesmo 
número após o hífen. Problemas numerados 
em itálico são problemas de projeto. 
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FIGURA P5-21 

Problema 5-60. 

(b) O coeficiente de segurança contra falha estática no ponto B. 

5-59 Repita o Problema 5-58 para uma peça, de 1 in de espessura, fabricada de ferro 
fundido classe 60. 

5-60 A Figura P5-21 mostra uma barra de aço normalizada SAE 1040, de diâmetro 
igual a 1 in e laminada a quente, suportada e sujeita a uma carga aplicada de 500 
lb (força P). Determine o coeficiente de segurança contra falha estática. 

5-61 Repita o Problema 5-60 para uma barra fabricada de ferro fundido classe 60, 
cujo diâmetro foi aumentado para 1,5 in. 

5-62 A Figura P5-22 mostra um pino de articulação com ajuste forçado na peça A e 
um ajuste deslizante na peça B. Se F = 100 lb, 1 = 2 in e d = 0,5 in, qual é o coe¬ 
ficiente de segurança contra escoamento do pino quando ele é fabricado a partir 
de um aço SAE 1020 laminado a frio? 

5-63 A Figura P5-22 mostra um pino de articulação com ajuste forçado na peça A e 
um ajuste deslizante na peça B. Se F = 100 lb, 1 = 50 mm e d = 16 mm, qual é o 
coeficiente de segurança contra fratura do pino quando ele é fabricado a partir 
do ferro fundido classe 50? 

5-64 Um elemento infinitesimal de tensão está sujeito às seguintes tensões (em kpsi): 
= 10, c v = -20 e = -20. O material é não uniforme e apresenta os limites 
de resistência (em kpsi): S ul = 50, S y = 40 e S uc = 90. Calcule o coeficiente de 
segurança e desenhe o diagrama - O í; mostrando o limite, para cada uma das 
teorias de falha com o estado de tensões e a linha do carregamento, e usando: 

(a) A Teoria de Coulomb-Mohr. 

(b) A Teoria de Mohr modificada. 

*5-65 Um elemento infinitesimal de tensão está sujeito às seguintes tensões (em kpsi): 
<J X = 10, o = -5 e = 15. O material é não uniforme e apresenta os limites 
de resistência (em kpsi): S ul = 50, S y = 40 e S uc = 90. Calcule o coeficiente de 
segurança e desenhe o diagrama - O í; mostrando o limite, para cada uma das 
teorias de falha com o estado de tensões e a linha do carregamento, e usando: 

(a) A Teoria de Coulomb-Mohr. 

(b) A Teoria de Mohr modificada. 

5-66 Um elemento infinitesimal de tensão está sujeito às seguintes tensões (em kpsi): 
O y = -20, o = —15 e = 15. O material é não uniforme e apresenta os limites 
de resistência (em kpsi): S ut = 50, S y = 40 e S uc = 90. Calcule o coeficiente de 
segurança e desenhe o diagrama - O í; mostrando o limite, para cada uma das 
teorias de falha com o estado de tensões e a linha do carrregamento, e usando: 

(a) A Teoria de Coulomb-Mohr. 

(b) A Teoria de Mohr modificada. 

5-67 Deduza a equação da tensão equivalente de von Mises (Equação 5.7 d) para o 
caso bidimensional. 

*5-68 A Figura P5-23 mostra uma bomba de vareta de sucção de petróleo. A manivela 
de acionamento em 0 2 está carregada em torção e flexão com valores máximos 
de 6500 in-lib e 9800 in-lb, respectivamente. O ponto do eixo com máxima ten¬ 
são está localizado longe da chave que o conecta à manivela. Usando um fator 
de segurança de 2, determine um diâmetro aceitável para o eixo se ele for feito 
com um aço laminado a frio SAE 1040. 
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Problemas 5-68 e 5-69. 


5-69 A Figura P5-24a mostra uma braçadeira em C com corpo elíptico, dimensionado 
como mostrado abaixo. A braçadeira tem uma seção T com espessura uniforme 
de 3,2 mm na garganta, como mostrado na Figura P5-24b. Encontre o valor 
estático de segurança se a força de fixação for de 2,7 kN e o material for ferro 
fundido cinzento classe 40. 

5-70 Uma braçadeira em C, como a mostrada na Figura P5-24a, possui uma seção trans¬ 
versal retangular, como na Figura P5-24c. Encontre o valor estático de segurança se 
a força de fixação for de 1,6 kN e o material for ferro fundido cinzento classe 50. 

5-71 Uma braçadeira em C como mostrada na Figura P5-24a tem uma seção transver¬ 
sal elíptica como na Figura P5-24d. As dimensões dos eixos maior e menor da 
elipse são dadas. Encontre o valor estático de segurança se a força de fixação for 
de 1,6 kN e o material for ferro fundido cinzento classe 60. 


Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensões de problemas similares de capítulos 
anteriores com o mesmo número após o 
hífen. 
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Seções A-A 


FIGURA P5-24 

Problemas 5-69 a 5-72. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 
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Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensões de problemas similares de capítulos 
anteriores com o mesmo número após o 
hífen. Problemas numerados em itálico são 
problemas de projeto. 


5-72 Uma braçadeira em C, como a da Figura P5-24a, tem uma seção transversal 

trapezoidal, como na Figura P5-24e. Encontre o valor estático de segurança se a 
força de fixação for de 1,6 kN e o material for ferro fundido cinzento classe 40. 

5-73 A biela (3) da bomba de sucção de petróleo mostrada na Figura P5-23 é, na 

verdade, composta por duas bielas, uma em cada lado da viga móvel. Determine 
uma largura aceitável para uma barra de aço laminado a frio de 1,2 polegada, 
pronta para ser usada, se a carga máxima de tração em cada uma das barras for 
de 3500 lb. Use um fator de segurança 4 contra rendimento estático. 

5-74 Uma plataforma de trabalho é elevada no final de uma lança que possui a habi¬ 
lidade de estender seu comprimento e variar o seu ângulo em relação ao chão. A 
largura da plataforma é grande se comparada ao diâmetro da lança, desta forma, 
possibilitando dar carga à lança excentricamente, resultando em uma combina¬ 
ção de flexão, torção e compressão direta na base da lança. Na base da lança há 
um tubo oco com um diâmetro externo de 0,8 in e espessura de parede de 0,75 
in. Ele é feito de aço SAE 1030 CR. Determine o fator de segurança contra falha 
estática se a carga em um ponto na base da lança for de M = 600.000 lb-in, T = 
76.000 lb-in e se houver uma compressão axial de 4.800 lb. 

5-75 Repita o Problema 5-74 para uma lança feita de aço fundido cinzento classe 20. 
Na base da lança, há um tubo oco com um diâmetro externo de 10 in e espessura 
de parede de 1 in. 

5-76 Suponha que a viga curvada do Problema 5-70 possua uma fenda na sua super¬ 
fície interna, com metade da largura a = 1,5 mm e tenacidade à fratura de 35 
MPa-tn 05 . Qual é o fator de segurança contra fratura repentina? 

5-77 Um painel de aeronave de grande porte é feito de alumínio 7075-T651. A partir 
de informações de testes, descobre-se que a tensão de tração nominal no painel 
é de 200 MPa. Qual é o tamanho médio da fenda máxima central que pode ser 
tolerado sem risco de uma falha catastrófica? 

5-78 Projete a biela do Problema 3-50 (elo 3) para um fator de segurança de 4 se o elo 
for feito de barra de aço SAE 1010 laminada a quente. O diâmetro do orifício 
em cada extremidade é de 6 mm, e a máxima carga de tração aplicada é de 2000 
N. Flá duas barras levando a carga. 

5-79 Projete o compactador (elo 4) do Problema 3-50 para um fator de segurança de 4 
se a placa for feita de uma barra de aço SAE 1010 laminada a quente. O diâme¬ 
tro do orifício na articulação onde o elo 3 é ligado é de 6 mm, e a carga aplicada 
Fcom = 2000 N. O diâmetro do pistão é de 35 mm. 

5-80 Um elemento diferencial é submetido às tensões (em MPa) o, = 70, o, = 0, cr 3 = 
-140. Um material dúctil tem as forças (em MPa) S ut = 350, S y = 280, S uc = 350. 
Calcule o fator de segurança e desenhe diagramas ctj - c 3 de cada teoria, mos¬ 
trando o estado de tensão, usando: 

(a) Teoria da máxima tensão de cisalhamento 

(b) Teoria da distorção de energia 

5-81 Uma peça possui os seguintes estados de tensão e forças combinados: a x = 70, 

C y = 35, = 31,5, S ut = 140, S uc = 140, S y = 126. Usando a teoria da falha da 

energia de distorção, encontre a tensão efetiva de von Misses e o fator de segu¬ 
rança contra falha estática. 

5-82 Repita o Problema 5-78 para a biela de ferro fundido classe 20. 

5-83 Repita o Problema 5-79 para a parte feita de ferro fundido classe 20. 

5-84 Um elemento diferencial é submetido às tensões (em MPa) o, = 70, o, = 0, ü 3 = 
—140. Um material quebradiço possui as forças (em MPa) S ut = 350, S uc = 630. 
Calcule o fator de segurança e desenhe diagramas Cj - c 3 de cada teoria, mos¬ 
trando o estado de tensão, usando: 

(a) A teoria de Coulomb-Mohr 

(b) A teoria modificada de Mohr 

5-85 Uma peça possui os seguintes estados de tensão e forças combinados: o t = 70, C y 
= 35, T v = 31,5, S ul = 140, S uc = 560, S y = 126. Usando a teoria da falha modifica¬ 
da de Mohr, encontre a tensão efetiva e o fator de segurança contra falha estática. 
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TEORIAS DE FALHA 
POR FADIGA 

A ciência é uma peça de mobília de primeira 
qualidade para o andar superior de um homem, 
se ele tiver bom senso no térreo. 
Oliver Wendell Holmes 


6.0 INTRODUÇÃO 

A maioria das falhas em máquinas acontece devido a cargas que variam no tempo, 
e não a esforços estáticos. Essas falhas ocorrem, geralmente, em níveis de tensão 
significativamente inferiores aos valores da resistência ao escoamento dos mate¬ 
riais. Assim, a utilização única das teorias de falha estática do capítulo anterior 
pode levar a projetos sem segurança quando as solicitações são dinâmicas. 

A Tabela 6-0 mostra as variáveis utilizadas neste capítulo e faz referência 
às equações, tabelas ou seções nas quais elas são usadas. No fim do capítulo, é 
fornecido um resumo que também reúne as equações mais significativas do ca¬ 
pítulo para facilitar a consulta e identifica a seção do capítulo correspondente à 
discussão da equação desejada. 

História da falha por fadiga 

Esse fenômeno foi observado pela primeira vez por volta de 1800, quando os 
eixos de um vagão ferroviário começaram a falhar após um pequeno período 
em serviço. Apesar de serem feitos de aço dúctil, eles exibiam características de 
fraturas frágeis e repentinas. Rankine publicou um artigo em 1843, As Causas 
da Ruptura Inesperada de Munhões de Eixos Ferroviários, no qual dizia que o 
material havia “cristalizado” e se tornado frágil devido às tensões flutuantes. Os 
eixos haviam sido projetados com toda a perícia e engenharia disponíveis na épo¬ 
ca, as quais baseavam-se em experiências decorrentes de estudos com estruturas 
carregadas estaticamente. Cargas dinâmicas eram, portanto, um fenômeno novo, 
resultante da introdução das máquinas movidas a vapor. Esses eixos estavam fi¬ 
xos às rodas e giravam em conjunto com elas. Desse modo, a tensão de flexão em 
qualquer ponto da superfície do eixo variava ciclicamente entre valores positivos 
e negativos, como mostra a Figura 6-1 a. Esse carregamento é denominado alter¬ 
nado. Um engenheiro alemão, August Wõhler, realizou a primeira investigação 
científica (durante um período de 12 anos) sobre o que estava sendo chamado de 
falha por fadiga, testando, em laboratório, eixos até a falha sob carregamento al¬ 
ternado. Suas descobertas, publicadas em 1870, identificavam o número de ciclos 
de tensão variante no tempo como os causadores do colapso e a descoberta da 
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FIGURA 6-1 

Tensões variantes no tempo. 


Tabela 6-0 Variáveis usadas neste capítulo 




Símbolo 

Variável 

Unid. ips 

Unid. SI 

Ver 

A 

amplitude relativa 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.1 d 

a 

metade da largura da trinca 

in 

m 

Equação 6.3 

A 95 

95% de área tensionada 

in 2 

2 

m 

Equação 6.7c 

r 

carreg 

fator de carga 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.7a 

r 

'-'conf 

fator de confiabilidade 

nenhuma 

nenhuma 

Tabela 6-4 

r 

tamanho 

fator de tamanho 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.7 b 


fator de superfície 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.7e 

c 

temp 

fator de temperatura 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.7 f 

^ equiv 

diâmetro equivalente do corpo de prova 

in 

m 

Equação 6.7 d 

K 

fator de intensidade de tensão 

kpsi-in 0 ' 5 

MPa-m 0 ' 5 

Seção 6.1 

K c 

tenacidade à fratura 

kpsi-in 0,5 

MPa-m 0,5 

Seção 6.1 

A K 

variação do fator de intensidade de tensão 

kpsi-in 0 ' 5 

MPa-m 0,5 

Equação 6.3 

A K, h 

valor limite da variação do fator 
intensidade de tensão 

kpsi-in 

MPa-m 0 ' 5 

Seção 6.5 

K f 

fator de concentração de tensão na fadiga 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.11 


fator de concentração de tensão na fadiga 
para a tensão média 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.17 

N 

número de ciclos 

nenhuma 

nenhuma 

Figura 6-2, 
Seção 6.2 

N f 

coeficiente de segurança na fadiga 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.14, 
6.18 

q 

sensibilidade ao entalhe do material 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.13, 
Figura 6-36 

R 

razão de tensão 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.1d 

S. 

limite de fadiga corrigido 

psi 

Pa 

Equação 6.6 

s„. 

limite de fadiga não corrigido 

psi 

Pa 

Equação 6.5 

Sf 

resistência à fadiga corrigida 

psi 

Pa 

Equação 6.6 

s r 

resistência à fadiga não corrigida 

psi 

Pa 

Equação 6.5 

S m 

resistência média em 10 3 ciclos 

psi 

Pa 

Equação 6.9 

S(N) 

resistência à fadiga em qualquer N 

psi 

Pa 

Equação 6.10 

S * 

tensão de escoamento na compressão 

psi 

Pa 

Figura 6-44, 
Equação 6.16a 

P 

fator geométrico de intensidade de tensão 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 6.3 

g 

tensão normal 

psi 

Pa 


^1,2,3 

tensões principais 

psi 

Pa 

Seção 6.10 

G a 

tensão normal alternada 

psi 

MPa 

Seção 6.4 

G„, 

tensão média alternada 

psi 

MPa 

Seção 6.4 

G' 

tensão equivalente de von Mises 

psi 

Pa 

Seção 6.10 

°a 

tensão de von Mises alternada 

psi 

Pa 

Seção 6.11 

g;„ 

tensão de von Mises média 

psi 

Pa 

Seção 6.11 

G max 

máxima tensão normal aplicada 

psi 

MPa 

Seção 6.4 

G mm 

mínima tensão normal aplicada 

psi 

MPa 

Seção 6.4 


A fotografia da página capitular ilustra a 
ruptura do navio Liberty USS Schenectady, 
cortesia do Comitê de Estruturas Navais - 
Governo dos Estados Unidos. 


existência de uma tensão limite de resistência à fadiga para aços, isto é, um nível 
de tensão que toleraria milhões de ciclos de uma tensão alternada. O diagrama 
S-N ou Curva de Wõhler, mostrado na Figura 6-2, tornou-se a forma-padrão para 
caracterizar o comportamento dos materiais submetidos a solicitações alternadas 
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log da resistência à fadiga S 



FIGURA 6-2 

Diagrama S-N ou Curva de Wõhler (resistência à fadiga versus vida esperada). 


e ainda é utilizado atualmente, apesar de outras medidas sobre a resistência dos 
materiais, sob cargas dinâmicas, estarem disponíveis hoje em dia. 

O termo “fadiga” foi aplicado à situação recém-descrita pela primeira vez 
por Poncelet em 1839. O mecanismo de falha ainda não compreendido e a apa¬ 
rência de uma fratura frágil na superfície de um material dúctil geraram especula¬ 
ções de que o material, de alguma maneira, apresentou “cansaço” e fragilizou-se 
devido às oscilações da carga aplicada. Wõhler, mais tarde, mostrou que cada 
metade dos eixos quebrados ainda continuava tão resistente e dúctil, em ensaios 
de tração, quanto o material original. De qualquer maneira, o termo falha por 
fadiga permaneceu e ainda é usado para descrever qualquer falha devido a cargas 
variantes no tempo. 

As falhas por fadiga constituem um custo significativo para a economia. Do- 
wling sugere, baseado em dados do relatório elaborado por Reed et al., [1] do Go¬ 
verno dos Estados Unidos, que: 

O custo anual da fadiga de materiais para a economia dos EUA em 1982 está por 
volta de U$100 bilhões, correspondendo a aproximadamente 3% do produto interno 
bruto (PIB). Esses custos são o resultado da ocorrência ou da prevenção da falha por 
fadiga em veículos terrestres, veículos ferroviários, aviões de todos os tipos, pontes, 
guindastes, equipamentos industriais, estmturas marítimas de poços de petróleo e 
uma ampla variedade de mecanismos e equipamentos incluindo itens de uso domés¬ 
tico, brinquedos e equipamentos esportivos. 121 


O custo pode envolver também vida humanas. O primeiro avião a jato co¬ 
mercial de passageiros, o inglês Comet, despedaçou-se duas vezes em 1954 de¬ 
vido a falhas por fadiga em sua fuselagem, consequências dos ciclos de pressu- 
rização/despressurização da cabine.* Mais recentemente (1988), um Boeing 737 
de uma linha área do Havaí perdeu cerca de um terço da cobertura de sua cabine, 
enquanto voava a 25000 pés de altitude. Ele conseguiu pousar de maneira segu¬ 
ra com mínima perda de vidas. Existem muitos outros casos recentes de falhas 
catastróficas devido à fadiga. Muito trabalho vem sendo feito nos últimos 150 
anos para determinar o mecanismo físico da falha por fadiga. As solicitações exi¬ 
gidas dos materiais nas aplicações em naves espaciais e aviões, desde a Segunda 
Guerra Mundial, têm motivado um aumento nos investimentos relacionados à 
pesquisa científica nesse assunto, e, agora, compreende-se razoavelmente bem 
o fenômeno da fadiga, apesar de que os pesquisadores continuam procurando 
respostas para as questões relacionadas ao mecanismo físico da fadiga em si. A 
Tabela 6-1 mostra a cronologia dos eventos mais significativos na história das 
pesquisas da falha por fadiga. 


* Acredita-se que essas falhas do Comet 
também custaram ao Reino Unido a perda 
da liderança no segmento da indústria 
comercial de aeronaves. O tempo perdido, 
reprojetando seus aviões e estratégias, deu 
à indústria de aviões dos Estados Unidos 
a chance para tomar a liderança, que é 
mantida até hoje. A Grã-Bretanha apenas 
recentemente começa a conseguir alguma 
parte desse mercado, por causa do Airbus 
desenvolvido em parceria com outros países 
da Europa. 
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Tabela 6-1 Cronologia das principais realizações e eventos de pesquisa sobre falha por fadiga 

Fonte: "Fracture Mechanics & Fatigue", Union College, 1992, com permissão. 


Ano Pesquisador 


1829 

Albert 

1839 

Poncelet 

1837 

Rankine 

1849 

Stephenson 

1850 

Braithwaite 

1864 

Fairbairn 

1871 

Wõhler 

1871 

Bauschinger 

1886 

Bauschinger 

1903 

Ewing/Humfrey 

1910 

Bairstow 

1910 

Basquin 

1915 

Smith/Wedgewood 

1921 

Griffith 

1927 

Moore/Kommers 

1930 

Goodman/Soderberg 

1937 

Neuber 

1953 

Peterson 

1955 

Coffin/Manson 

1961 

Paris 


Evento ou realização 

Primeiro a documentar uma falha devido a cargas repetidas. 

Primeiro a utilizar o termo fadiga. 

Discutiu a teoria da cristalização da fadiga. 

Discutiu a responsabilidade do produto associada às falhas por fadiga em eixos ferroviários. 

Primeiro a utilizar o termo fadiga em publicação de língua inglesa e também discutiu a teoria da 
cristalização da fadiga. 

Relatou os primeiros experimentos com cargas repetidas. 

Publicou os resultados de 20 anos de pesquisas sobre falhas em eixos, desenvolveu os ensaios de 
flexão rotativa e o diagrama S-W e definiu o limite de fadiga. 

Desenvolveu um extensômetro com espelho com uma sensibilidade igual a 10~ 6 e estudou a 
tensão-deformação inelástica. 

Propôs um "limite elástico natural" cíclico abaixo do qual nunca iria ocorrer fadiga. 

Descobriram linhas de deslizamento, trincas de fadiga e o crescimento da trinca até a falha, 
mostrando os erros da teoria da cristalização da fadiga. 

Verificou a teoria do limite elástico natural de Bauschinger e o limite de fadiga de Wõhler. 
Desenvolveu a lei exponencial para testes de fadiga (a equação de Basquin). 

Separaram a componente cíclica de deformação plástica da deformação plástica total. 

Desenvolveu um critério de falha e relacionou a fadiga ao crescimento da trinca. 

Quantificaram os dados de fadiga de alto-ciclo para diversos materiais em "A Fadiga dos Metais". 
Determinaram, de forma independente, a influência das tensões médias na fadiga. 

Publicou a equação de Neuber sobre concentração de tensão em entalhes (tradução inglesa em 1946). 

Publicou "Fatores da Concentração de Tensão para Projeto", fornecendo uma abordagem para 
considerar os entalhes. 

Publicaram, de forma independente, a lei de fadiga de baixo-ciclo baseada na deformação específica 
(lei de Coffin-Manson). 

Publicou a lei da mecânica da fratura de Paris para o crescimento de trincas na fadiga. 


6.1 MECANISMO DA FALHA POR FADIGA 

As falhas por fadiga sempre têm início com uma pequena trinca, que pode estar 
presente no material desde a sua manufatura ou desenvolver-se ao longo do tempo 
devido às deformações cíclicas ao redor das concentrações de tensões. Fischer e 
Yen 1 ’ 1 mostraram que praticamente todas as partes de uma estrutura contêm des- 
continuidades, variando de microscópicas (< 0,010 in) até macroscópicas, intro¬ 
duzidas nos seus processos de fabricação ou de manufatura. As trincas de fadiga 
geralmente têm início em um entalhe ou em outro elemento de concentração de 
tensão. (Iremos utilizar o termo genérico entalhe para representar qualquer contor¬ 
no geométrico que eleve a tensão localmente em um ponto.) As falhas de aspecto 
frágil ocorridas em navios-tanque da Segunda Guerra Mundial (ver Figura 5-15) 
foram rastreadas até trincas que começaram em um golpe de arco voltaico deixado 
por um soldador descuidado. As falhas no avião Comet tiveram início em trincas 
inferiores a 0,07 in de comprimento, próximas aos cantos de janelas de formato 
aproximadamente quadrangular, que geraram elevadas concentrações de tensão. 
Assim, é fundamental que peças dinamicamente carregadas sejam projetadas 
para minimizar a concentração de tensões, como descrito na Seção 4.15. 

Existem três estágios na falha por fadiga: início da trinca, propagação da 
trinca e ruptura repentina devido ao crescimento instável da trinca. O primeiro 
estágio pode ter uma pequena duração; o segundo estágio envolve o maior tempo 
da vida da peça; e o terceiro e último estágio é instantâneo. 
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Estágio de início da trinca 

Suponha que o material é um metal dúctil e, sendo manufaturado, não apresenta 
trincas, mas possui partículas, inclusões, etc., que são comuns em materiais de 
engenharia. Em uma escala microscópica, os metais não são homogêneos e isotró- 
picos.* Suponha, em seguida, que existam algumas regiões de concentração geo¬ 
métrica de tensão (entalhes) em locais com tensões variantes no tempo significati¬ 
vas que contenham uma componente positiva (tração), como mostra a Figura 6-1. 
Conforme as tensões no entalhe oscilam, pode ocorrer escoamento local devido à 
concentração de tensão, mesmo que a tensão nominal na seção esteja bem abaixo 
do valor da tensão de escoamento do material. A deformação plástica localizada 
causa distorções e cria bandas de deslizamento (regiões de intensa deformação 
devido a movimentos cisalhantes) ao longo dos contornos dos cristais do material. 
A medida que os ciclos de tensão ocorrem, bandas de deslizamento adicionais apa¬ 
recem e agrupam-se em trincas microscópicas. Mesmo na ausência de um entalhe 
(como em corpos de prova planos) este mecanismo ainda ocorrerá, desde que se 
exceda o limite de escoamento em alguma região do material. Vazios ou inclusões 
preexistentes servirão como intensificadores de tensão para iniciar a trinca. 

Materiais menos dúcteis não apresentam a mesma habilidade para escoar, 
comparados àqueles citados no parágrafo anterior, e tendem a desenvolver trincas 
mais rapidamente. Eles são mais sensíveis a entalhes. Materiais frágeis (especial¬ 
mente os fundidos) que não escoam podem pular esse estágio inicial e proceder 
diretamente para a propagação da trinca em locais de existência de vazios ou 
inclusões, que atuam como trincas microscópicas. 

Estágio de propagação da trinca 

Uma vez que uma trinca microscópica se estabelece (ou está presente desde o 
início), os mecanismos da mecânica da fratura, como descritos na Seção 5.3, en¬ 
tram em funcionamento. A trinca mais severa (pontiaguda) cria concentração de 
tensões maiores que a proporcionada pelo entalhe original. Desenvolve-se, assim, 
uma zona plástica na ponta da trinca, cada vez que uma tensão de tração alonga-a, 
abrandando-se as tensões em suas pontas e reduzindo a concentração de tensão 
efetiva. A trinca cresce um pouco. Quando a tensão de fadiga (ciclo de tensão) 
passa para um regime de tensão de compressão ou para um valor nulo, para uma 
tensão de tração suficientemente baixa, como mostram as Figuras 6-1 a até 6-lc, 
respectivamente, a trinca fecha, o escoamento momentaneamente cessa e a trinca 
torna-se novamente pontiaguda, agora com um comprimento maior. Esse proces¬ 
so continua enquanto a tensão local está variando de valores abaixo da tensão de 
escoamento para outros acima da tensão de escoamento, na ponta da trinca. As¬ 
sim, o crescimento da trinca se deve a tensões de tração e a trinca propaga-se 
ao longo de planos normais aos de tensão máxima de tração. E por essa razão que 
as falhas por fadiga são consideradas falhas devido a tensões de tração, mesmo 
que tensões de cisalhamento iniciem o processo em materiais dúcteis, como des¬ 
crito acima. Tensões cíclicas que são sempre de compressão não irão contribuir 
para o crescimento da trinca, visto que elas tendem a fechá-la. 

A taxa de crescimento ou propagação da trinca é muito pequena, da ordem 
de 1CT 8 até 10 4 in por ciclo 151 , mas após um grande número de ciclos torna-se 
significativa. Se a superfície de ruptura for vista bastante ampliada, as estrias , 
devido a cada ciclo de tensão, podem ser vistas conforme ilustra a Figura 6-3, que 
mostra a superfície de falha de um corpo de prova de alumínio, com uma amplia¬ 
ção de 12000x, juntamente com a representação do modelo de tensão cíclica atu¬ 
ante na peça que falhou. Os ocasionais ciclos de elevada tensão mostram estrias 
maiores do que aquelas mais frequentes de pequena amplitude, indicando que 
amplitudes de tensão maiores causam um maior crescimento da trinca por ciclo. 
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* "Quando vistos em um tamanho de esca¬ 
la suficientemente pequeno, todos os mate¬ 
riais são anisotrópicos e não homogêneos. 
Os materiais de engenharia, por exemplo, 
são constituídos de um agregado de peque¬ 
nos grãos cristalinos. Interiormente, o com¬ 
portamento de cada grão não é isotrópico, 
devido aos planos cristalinos, e, além disso, 
ultrapassando-se o limite do grão, a orien¬ 
tação desses planos é alterada. As hetero¬ 
geneidades existem não somente devido à 
estrutura do grão, mas também porque há 
presença de vazios minúsculos ou partículas 
com composição química diferente do res¬ 
tante do material, como inclusões de sílica 
ou alumina no aço." 131 
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Corrosão Outro mecanismo para a propagação de trincas é a corrosão. Se 
uma peça contendo uma trinca estiver em um meio corrosivo, a trinca irá 
crescer submetida a tensões estáticas. A combinação de tensão e meio corrosivo 
possui um efeito sinergético e o material corrói mais rapidamente do que se não es¬ 
tivesse submetido a alguma tensão. Essa condição combinada é chamada, às vezes, 
de trincas por corrosão sob tensão ou trincamento auxiliado pelo ambiente. 

Se a peça é solicitada ciclicamente em um meio corrosivo, a trinca irá propagar- 
-se mais rapidamente do que qualquer outro fator atuante sozinho. Isso também é 
chamado de fadiga de corrosão. Enquanto a frequência dos ciclos de tensão (ao 
contrário do número de ciclos) parece não ter efeito determinante no crescimento 
da trinca em um meio não corrosivo, em ambiente corrosivo ela tem. Frequências 
cíclicas baixas permitem que o ambiente tenha um maior tempo para atuar na ponta 
da trinca sob tensão enquanto ela se encontra aberta pela tensão de tração e, com 
isso, tem-se um aumento substancial na taxa de crescimento da trinca por ciclo. 

Fratura 

A trinca continuará a crescer enquanto tensões de tração cíclicas e/ou fatores de cor¬ 
rosão de severidade suficiente estiverem presentes. Em um certo ponto, o tamanho 
da trinca torna-se grande o bastante para aumentar o fator de intensidade de tensão 
K na extremidade da trinca (Equação 5.14), até o nível da tenacidade à fratura do 
material K c , quando ocorre, de maneira instantânea, uma falha repentina (como des¬ 
crito na Seção 5.3 sobre mecânica da fratura) no próximo ciclo de tensão de tração. 
Esse mecanismo de falha é o mesmo tanto se a condição de K = K c for alcançada 
pelo motivo de a trinca atingir um tamanho suficiente (aumento de a na Equação 
5.14) quanto se a tensão nominal aumentar o suficiente (aumento de a nom na Equa¬ 
ção 5.14). A primeira situação é geralmente o que acontece em um carregamento di¬ 
nâmico, enquanto que a segunda situação citada é mais comum para carregamentos 
estáticos. O resultado é o mesmo: falha repentina e catastrófica sem nenhum aviso. 

O exame a olho nu de peças que falharam devido à fadiga exibem um padrão 
típico, como pode ser visto na Figura 6-4. Existe uma região proveniente do local 
da microtrinca original de aparência polida e uma outra região que tem aparência 
áspera, semelhante a uma fratura frágil. A região de aparência polida em torno da 
trinca frequentemente exibe marcas de praia, assim chamadas porque se asseme¬ 
lham às ondulações deixadas na areia pelo movimento cíclico das ondas na orla 
marítima. As marcas de praia (não confundir com as estrias vistas na Figura 6-3, 


FIGURA 6-3 



Estrias de fadiga na superfície da ruptura de uma liga de alumínio. O espaçamento 
entre as estrias corresponde ao modelo de carregamento cíclico. (Extraído da 
Fig. 1.5, pág. 10, de D. Broek, The Practical Use of Fracture Mechanics, Kluwer 
Publishers, Dordrecht, 1988.) 
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Duas peças que falharam sob fadiga. Observe as marcas de praia: (a) Eixo com rasgo de chaveta de aço 1040 que falhou 
sob flexão rotativa. A trinca teve início no rasgo de chaveta. ( b ) Eixo de manivela de um motor diesel que falhou sob torção 
e flexão combinadas. A trinca teve início no ponto indicado pela seta. (Fonte: D. J. Wulpi, Understanding How Components 
Fail, Am. Soc. for Metals: Metals Park, Ohio, 1990, Fig. 22, p. 149 e Fig. 25, p. 152.) 

que são menores e não visíveis a olho nu) surgem devido aos ciclos de início e 
parada do crescimento da trinca e circundam a origem da trinca, geralmente em um 
entalhe ou em um outro intensificador de tensão interna. Às vezes, se ocorre muita 
fricção nas superfícies da trinca, as marcas de praia ficarão obscuras. A região de 
fratura frágil corresponde à porção que apresentou ruptura repentina quando a trin¬ 
ca atingiu o seu tamanho limite. A Figura 6-5 mostra desenhos representativos das 
superfícies de falha de uma variedade de peças (diversas geometrias), carregadas 
de diversas maneiras e em diferentes níveis de tensão. As marcas de praia podem 
ser vistas nas zonas de fratura. A zona de fratura frágil pode estar representada por 
uma pequena área que restou da seção transversal original da peça. 

6.2 MODELOS DE FALHA POR FADIGA 

Existem três modelos de falha por fadiga em uso, atualmente, e cada um possui 
uma área de aplicação e um propósito. As abordagens são: o modelo tensõo- 
-número de ciclos ( S-N ), o modelo deformação-número de ciclos (e-N) e o mode¬ 
lo da mecânica da fratura linear-elástica (MFLE). Primeiro, discutiremos suas 
aplicações, suas vantagens e desvantagens, comparando-as de forma geral, e en¬ 
tão analisaremos algumas delas mais detalhadamente. 

Regimes de fadiga 

Com base no número de ciclos de tensão ou deformação, ao qual se espera que a 
peça seja submetida durante a sua vida em operação, pode-se definir um regime 
de fadiga de baixo-ciclo (FBC) ou um regime de fadiga de alto-ciclo (FAC). 

Não existe uma linha divisória bem definida entre os dois regimes e vários es¬ 
tudiosos sugerem uma ligeira distinção entre eles. Dowling [61 define a fadiga de 
alto-ciclo como a fadiga que tem início por volta de 10 2 até 10 4 ciclos de tensão/ 
deformação, com esse número variando de acordo com o tipo de material. Juvi- 
nall e Shigley sugerem um valor igual a 10 ciclos e Madayag define de 10 
até 10 4 ciclos como o ponto de interrupção. No presente texto, assume-se que N= 

10 3 ciclos é uma aproximação razoável para diferenciar o regime de baixo-ciclo 
em relação ao de alto-ciclo. 
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FIGURA 6-5 

Representações esquemáticas das superfícies de fratura de fadiga de diversas 
seções transversais com e sem entalhes submetidas a diversas condições de 
carregamento e níveis de tensão. (Extraído com permissão do Metals Handbook, 
Am. Soc. for Metals, Metals Park, Ohio, Vol. 10, 8th ed., 1975, p. 102.) 


A abordagem tensão-número de ciclos 

Este é o mais antigo dos três modelos citados e ainda é o mais frequentemente 
utilizado nas aplicações que envolvem fadiga de alto-ciclo (FAC), nas quais espe- 
ra-se que o conjunto mecânico opere por mais de 10 3 ciclos de tensão aproxima¬ 
damente. Esta abordagem proporciona melhores resultados quando as amplitudes 
das solicitações são conhecidas e consistentes ao longo da vida da peça. Trata-se 
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de um modelo baseado na tensão, que busca determinar a resistência à fadiga 
e/ou o limite de fadiga para o material, de modo que as tensões cíclicas possam 
ser mantidas abaixo deste nível e, com isso, evita-se a falha para o número de 
ciclos requerido. A peça é, posteriormente, projetada com base na resistência à 
fadiga do material (ou limite de fadiga) e em um coeficiente de segurança. De 
fato, esta abordagem busca manter baixas as tensões locais nos entalhes e, assim, 
o estágio de iniciação da trinca nunca começa. A suposição é (e este é o objetivo 
do projeto) que as tensões e deformações permanecem no regime elástico e que 
não há ocorrência de escoamento local para a propagação de uma trinca qualquer. 

Esta abordagem é razoavelmente fácil de ser implementada e uma elevada 
quantidade de dados relevantes de resistência encontram-se disponíveis devido 
à utilização deste modelo durante um longo período de tempo. Entretanto, este 
é o mais empírico e menos preciso dos três modelos apresentados em termos da 
definição dos estados verdadeiros de tensão/deformação locais na peça, espe¬ 
cialmente para situações de vida finita na fadiga de baixo-ciclo (FBC), onde se 
espera que o número total de ciclos seja inferior a 10 3 e que as tensões apresen¬ 
tem um valor suficiente para causar escoamento local. Por outro lado, com certos 
materiais, a abordagem tensão-número de ciclos permite o projeto de peças e 
componentes, sob carregamento cíclico, para uma vida infinita. 

A abordagem deformação-número de ciclos 

Devido ao fato de a iniciação de uma trinca envolver escoamento, uma aproxi¬ 
mação baseada na tensão é incapaz de modelar adequadamente esse estágio do 
processo de fadiga. Um modelo baseado na deformação fornece uma visão ra¬ 
zoavelmente precisa do estágio de iniciação da trinca. Essa abordagem também 
pode esclarecer os danos cumulativos devido às variações na carga cíclica ao 
longo da vida da peça, como sobrecargas, que podem introduzir tensões residuais 
favoráveis ou desfavoráveis na região de falha. Combinações de cargas de fadiga 
e temperatura elevada são modeladas com maior segurança nesse caso, porque os 
efeitos de fluência podem ser incluídos na formulação matemática. Este método 
é aplicado com maior frequência em regimes de fadiga de baixo-ciclo e em pro¬ 
blemas de vida finita, nos quais as tensões cíclicas são elevadas o suficiente para 
causarem escoamento local. E a aproximação mais complicada dos três modelos 
para ser utilizada e requer uma solução com o auxílio de computadores. Dados de 
teste de ciclos de deformação ainda estão sendo desenvolvidos para o comporta¬ 
mento de diversos materiais de engenharia. 

A abordagem da MFLE 

A teoria da mecânica da fratura fornece o melhor modelo para o estágio de pro¬ 
pagação da trinca do processo de fadiga. Este método, bastante utilizado para 
predizer o tempo de vida restante em peças trincadas durante serviço, é aplicado 
em regimes de fadiga de baixo-ciclo e em problemas de vida finita nos quais as 
tensões cíclicas são conhecidas por serem elevadas o suficiente para causarem a 
formação de trincas. Esta abordagem é frequentemente utilizada em conjunto com 
ensaios não destrutivos (END) em programas periódicos de inspeção de serviço, 
especialmente na indústria aeronáutica/aeroespacial. A aplicação do método é ra¬ 
zoavelmente direta, mas depende da precisão (exatidão) da expressão para o fator 
geométrico de intensidade de tensão, (3 (Equação 5.14 b), e, também, na estimativa 
do tamanho da trinca inicial a requerida para o processamento computacional. Na 
ausência de uma trinca, uma aproximação consiste em assumir a existência de uma 
trinca, menor do que a mínima trinca detectável pelos instrumentos adequados, 
para o início dos cálculos. Convém ressaltar que resultados mais precisos são obti¬ 
dos quando é possível detectar e mensurar uma trinca na peça. 
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6.3 CONSIDERAÇÕES RELATIVAS AO PROJETO DE 
MÁQUINAS 

A escolha do modelo de falha por fadiga para propósitos de projeto de máquinas de¬ 
pende do tipo de máquina que está sendo projetada e em qual aplicação ela será uti¬ 
lizada. A ampla classe de máquinas rotativas (estacionárias ou móveis) é bem ser¬ 
vida pelo modelo tensão-número de ciclos ( S-N ), porque as vidas requeridas estão 
usualmente na escala do regime de alto-ciclo. Considere, por exemplo, o número de 
ciclos de carga (revoluções) requerido ao longo da vida útil de um eixo virabrequim 
de um motor de automóvel. Suponha que a vida desejada, para não ocorrer falha no 
eixo, é de 100000 mi. O raio médio do pneu de um carro é de, aproximadamente, 
1 ft e a sua circunferência vale 6,28 ft. O eixo gira a 5280/6,28 = 841 rev/mi ou 
8 4E6 rev/100000 mi. Uma relação de transmissão final típica para um veículo de 
passageiros é de 3:1, o que significa que o eixo de transmissão de saída gira a uma 
velocidade igual a 3x a velocidade do eixo. Se pressupusermos que durante a maior 
parte da vida em serviço do carro ele funciona em marcha alta (1:1), a velocidade 
do motor também será 3x a velocidade do eixo. Isso significa que o eixo de mani¬ 
vela e a maior parte dos componentes rotativos e oscilantes dentro do motor estarão 
submetidos a 2,5F8 ciclos em 100.000 mi (o conjunto de válvulas estará submetido 
à metade desses ciclos). Trata-se, claramente, de um regime de fadiga de alto-ciclo 
e não inclui o tempo em que o motor funciona com o veículo parado. Além disso, as 
cargas cíclicas são razoavelmente consistentes e conhecidas, o que toma a aborda¬ 
gem tensão-número de ciclos apropriada neste caso. 

Como outro exemplo, considere uma típica máquina de produção automa¬ 
tizada, utilizada na indústria dos Estados Unidos. Talvez ela produza baterias, 
fraldas ou realize o enchimento de latinhas de refrigerante. Pressupondo que a 
velocidade do eixo fundamental seja de 100 rpm (uma estimativa conservadora) e 
que ocorra somente um turno de operação da máquina (também bastante conser¬ 
vador, visto que muitas máquinas trabalham com 2 ou 3 turnos), qual é o número 
de ciclos (revoluções) esperado no eixo, engrenagens, camos, etc. para o período 
de um ano? Considerando-se 8 horas por dia, tem-se 100(60)(8) = 480000 rev/ 
dia. Durante um ano (com 260 dias de trabalho), tem-se 125F6 rev/ano. Nova¬ 
mente, trata-se de um regime de alto-ciclo, e as cargas são razoavelmente consis¬ 
tentes e conhecidas em suas amplitudes. 

Uma classe de máquinas que trabalha em regime de baixo-ciclo corresponde às 
máquinas de transporte (serviço). A estrutura de um avião, o casco de um navio e 
o chassi de veículos terrestres têm um histórico de carregamento que possui certas 
variações devido a tempestades, rajadas de vento/ondas, pousos/decolagens severas, 
etc. (para aviões/navios) e sobrecargas, buracos, etc. (para veículos terrestres). O nú¬ 
mero total de ciclos durante a vida em operação é, também, menos previsível devido 
a fatores aleatórios. Mesmo que o número de ciclos de tensão de baixa magnitude 
possa ser potencialmente grande (no regime de alto-ciclo) ao longo da vida em ser¬ 
viço, a chance de ocorrência de cargas maiores às previstas na fase de projeto e que 
causam escoamento localizado sempre está presente. Uma série de ciclos de tensão 
de elevada amplitude, mesmo quando em número inferior a 10 3 ciclos, pode causar 
um crescimento significativo de uma trinca devido ao escoamento local. 

Fabricantes deste tipo de equipamento desenvolvem testes extensivos para a 
coleta de dados de carga ou deformação no tempo por meio da instrumentação 
de veículos enquanto estão em funcionamento em regime de serviço regular ou 
sob condições de teste controladas (a Figura 6-7 traz alguns exemplos). Simu¬ 
lações em computador também são desenvolvidas e refinadas comparando-as 
com os dados experimentais. Os históricos de carga no tempo, experimentais e 
simulados teoricamente, também são utilizados, normalmente em conjunto com 
um modelo deformação-número de ciclos ou MFLE (ou ambos), para predizer a 
ocorrência de falhas de maneira mais precisa e, portanto, otimizar a qualidade do 
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projeto. Outro exemplo do uso dos modelos ^-N e MFLE está na análise e projeto 
das pás dos rotores de turbinas a gás, que operam sob elevadas tensões e em altas 
temperaturas e, também, sujeitam-se a ciclos térmicos de fadiga de baixo-ciclo 
quando entram em funcionamento e são desligados. 

Neste texto, o estudo concentra-se no modelo tensão-número de ciclos, além 
de na discussão da aplicação do modelo MFLE em problemas de projeto de má¬ 
quinas sob carregamento cíclico. O modelo deformação-número de ciclos é o 
melhor para descrição das condições de iniciação da trinca, além de fornecer o mo¬ 
delo teórico mais completo, mas é o menos adequado para o projeto de peças sob 
fadiga de alto-ciclo. Uma descrição completa do modelo deformação-número de 
ciclos requer um espaço muito maior do que o disponível no presente texto introdu¬ 
tório. O leitor é aconselhado a consultar as referências citadas na bibliografia deste 
capítulo, que contém discussões a respeito da abordagem deformação-número de 
ciclos (assim como das outras duas aproximações). A abordagem da mecânica da 
fratura permite a determinação da vida restante para peças trincadas (com falhas) 
em serviço. O modelo tensão-número de ciclos é a escolha mais apropriada para a 
maioria dos problemas de projeto de máquinas rotativas, devido à necessidade de 
se ter uma vida com elevado número de ciclos (ou infinita) na maioria dos casos. 


6.4 CARGAS DE FADIGA 


Qualquer carga que varie no tempo pode, potencialmente, provocar uma falha 
devido à fadiga. O comportamento desse tipo de carga varia substancialmente de 
uma aplicação para outra. Em máquinas rotativas, as cargas tendem a ser consis¬ 
tentes na amplitude ao longo do tempo e repetem-se com alguma frequência. Em 
equipamentos de serviço (veículos de todos os tipos), as cargas tendem a variar 
completamente a sua amplitude e frequência no transcorrer do tempo, podendo 
até mesmo assumir uma natureza aleatórica. A forma da onda da carga em função 
do tempo parece não ter nenhum efeito significativo na falha por fadiga na au¬ 
sência de corrosão. Assim, geralmente descreve-se a função, esquematicamente, 
como uma onda senoidal ou em forma de dente de serra. Além disso, a presença 
ou ausência de períodos de inatividade no histórico da carga não é tão signifi¬ 
cativa em um ambiente não corrosivo (a corrosão irá provocar um crescimento 
contínuo da trinca mesmo na ausência de quaisquer flutuações na carga). A for¬ 
ma da onda tensão-tempo ou deformação-tempo terá a mesma aparência geral e 
frequência que a onda carga-tempo. Os fatores significativos são a amplitude e o 
valor médio da onda de tensão-tempo (ou deformação-tempo) e o número total 
de ciclos de tensão/deformação a que a peça é submetida. 


Carregamento em máquinas rotativas 

As funções típicas de tensão-tempo, experimentadas por máquinas rotativas, po¬ 
dem ser modeladas conforme mostra a Figura 6-6, que as ilustra como ondas 
senoidais. A Figura 6-6 a representa o caso da tensão alternada, na qual o valor 
médio é zero. A Figura 6-6 b representa o caso da tensão repetida, na qual a for¬ 
ma da onda varia de zero a um máximo com um valor médio igual à componente 
alternada. Já a Figura 6-6c ilustra uma versão do caso mais geral (chamado de 
tensão pulsante) na qual todas as componentes têm valor diferente de zero. (Ob¬ 
serve que qualquer parcela da onda poderia estar também no regime de tensão 
de compressão.) Qualquer um dos tipos de onda citados pode ser caracterizado 
por meio de dois parâmetros: componentes média e alternada, valores máximo e 
mínimo ou por meio da razão desses valores. 

O intervalo de tensões Ao é definido como 


Ao = 


- o„ 


(6.1a) 




( b) Repetida 



(c) Pulsante 

FIGURA 6-6 

Valores das componentes alternada, 
média e o intervalo de variação 
de tensões para tensões cíclicas 
alternadas, repetidas e pulsantes. 
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A amplitude da variação de tensão a a (ou componente alternada) é obtida de 

a a = 0max ~ °™ n (6.1 b) 

e a tensão média a m é 

= 0max + ° mm (6.1c) 

Duas razões podem ser definidas: 

R = °™" A = ^~ (6.1 d) 

onde Ré a razão de tensão e A é a razão de amplitude. 

Quando a tensão é alternada (Figura 6-6 a), R = — 1 eA = ~. Quando a tensão 
é repetida (Figura 6-6 b), R = 0eA = 1. Quando as tensões máxima e mínima têm 
o mesmo sinal, como na Figura 6-6c, tanto R quanto A são positivos e 0 < R < 1. 
Esses padrões de variação da carga podem resultar da aplicação de tensões de fle¬ 
xão, de torção, normais ou de uma combinação desses tipos de solicitação. Mais 
adiante, será visto que a presença de uma componente de tensão média pode ter 
um efeito significativo na vida em fadiga do componente em questão. 

Carregamento em equipamentos de serviço 

O comportamento da função de carga no tempo para equipamentos de serviço 
não é definido tão facilmente quanto para as máquinas rotativas. Os melhores 
dados provêm de medições reais realizadas nos equipamentos em serviço ou ope¬ 
rados sob condições simuladas de serviço. A indústria automobilística submete 
protótipos de veículos a testes de dirigibilidade que simulam diversos tipos de 
curvas e superfícies de rodagem. Esses veículos de teste são extensivamente apa¬ 
relhados com acelerômetros, transdutores de força, extensômetros de resistência 
elétrica ( strain gages) e outros instrumentos que alimentam quantidades elevadas 
de dados para computadores instalados no interior dos carros ou os transmitem 
para computadores estacionários, onde são digitalizados e armazenados para 
análise posterior. A indústria aeronáutica também utiliza equipamentos especia¬ 
lizados em aviões de teste para registrar (gravar) dados de força, aceleração e 
deformação durante uma simulação de voo. O mesmo procedimento é adotado 
com navios, plataformas marítimas de extração de petróleo, e outros. 

Alguns exemplos de formas de ondas de tensão em serviço que variam ao 
longo do tempo são mostrados na Figura 6-7, que descreve o caso de um carre¬ 
gamento genérico simulado em (a), um teste-padrão típico para navios e plata¬ 
formas marítimas em ( b ) e um teste-padrão típico aplicado em aviões comerciais 
em (c). Esses testes-padrão são de natureza semialeatória, já que os eventos não 
se repetem em algum período em particular. Dados como esses são usados em 
programas de simulação em computadores que calculam o dano de fadiga acu¬ 
mulado baseado em qualquer um dos modelos de deformação, da mecânica da 
fratura ou de uma combinação de ambos. O modelo tensão-número de ciclos não 
é capaz de tratar, de maneira tão efetiva, este tipo de variação de carregamento. 

6.5 CRITÉRIOS DE MEDIÇÃO DA FALHA POR FADIGA 

Atualmente, existem várias técnicas de ensaios experimentais diferentes com o 
propósito de realizar a medição do comportamento dos materiais com relação a 
tensões e deformações que variam ao longo do tempo. A abordagem mais antiga 
nesta área refere-se aos experimentos de Wõhler, que submeteu um eixo giratório 
em balanço a um carregamento de flexão para obter variações de tensão com o 
transcorrer do tempo. Mais tarde, R. R. Moore adaptou essa técnica para um eixo 
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FIGURA 6-7 

Carregamento semialeatório em diferentes períodos (viagens, meses, voos) para (a) caso genérico, (ò) navio ou estrutura 
marítima e (c) avião comercial. (Extraído da Fig. 6.10, p. 186, in D. Broek, The Practical Use of Fracture Mechanics, Kluwer 
Publishers, Dordrecht, 1988.) 

biapoiado giratório causando uma flexão pura alternada. Nos últimos 40 anos, 
com o advento do controle servo-hidráulico utilizado em máquinas de ensaio 
normal, tem sido possível uma maior flexibilidade na forma da onda realizada 
nos ensaios de tensão e de deformação, que podem ser aplicados aos corpos de 
prova. Dados baseados na deformação e na teoria da mecânica da fratura, assim 
como os relacionados à tensão, podem ser obtidos com esse método. A maioria 
das informações disponíveis sobre resistência à fadiga provém de ensaios em 
eixos girantes sujeitos à flexão alternada. Poucas informações se encontram dis¬ 
poníveis com relação a ensaios com força normal e menos ainda para ensaios de 
torção, apesar de isso estar mudando à medida que se desenvolvem mais dados de 
fadiga em ensaios sob força normal. Em alguns casos, não existem em absoluto 
informações disponíveis a respeito da resistência à fadiga do material desejado, 
sendo necessária uma maneira para se estimar o seu valor a partir de dados de 
resistência de “ensaios estáticos”. Esse caso será discutido na seção seguinte. 

Tensões alternadas 

Esta situação de carregamento pode ser realizada por meio de um eixo rotativo, 
ensaio sob força normal, um eixo em balanço em flexão ou por meio de ensaio de 
torção, dependendo do tipo de solicitação desejada. O ensaio de flexão rotativa é 
um ensaio FAC baseado em tensões alternadas que visa determinar a resistência à 
fadiga de um material sob determinadas condições. O ensaio de fadiga sob força 
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normal pode ser usado para gerar dados similares de tensões alternadas, seme¬ 
lhantes às obtidas no ensaio de flexão rotativa, para um determinado material e 
também pode ser utilizado para a realização de ensaios controlados de deforma¬ 
ção. A principal vantagem do ensaio com força normal consiste na possibilidade 
de aplicação de qualquer combinação de tensões médias e alternadas. O ensaio 
de flexão em uma viga engastada não giratória causa oscilações de tensão de fle¬ 
xão e é capaz de provocar uma tensão média assim como uma tensão alternada. 
Já no ensaio de torção, alternadamente, torce-se a barra em sentidos opostos, 
aplicando tensões de cisalhamento puro. 

Ensaio de flexão rotativa O volume de dados disponível sobre resistência à 
fadiga sob tensões alternadas deve-se ao ensaio de flexão rotativa de R. R. Moo- 
re, no qual um corpo de prova, altamente polido e de aproximadamente 0,3 in de 
diâmetro, é montado em um suporte de fixação que permite a aplicação de um 
momento fletor (flexão pura) de magnitude constante, enquanto o corpo de prova 
gira a 1725 rpm. Essa configuração gera tensões alternadas de flexão em qual¬ 
quer ponto da circunferência do corpo de prova, como mostrado na Figura 6-6a. 
O ensaio é iniciado em um nível de tensão particular, até o corpo de prova falhar, 
então o número de ciclos até a ruptura e o nível de tensão aplicada são registra¬ 
dos. O tempo de ensaio para alcançar 10 6 ciclos é de cerca de 12 horas, enquanto 
que para 10 8 ciclos o tempo é de aproximadamente 40 dias. O ensaio é repetido 
com diversos corpos de prova de mesmo material e solicitados a níveis diferentes 
de tensão. Os dados coletados são, posteriormente, plotados como resistência à 
fadiga normalizada S f l S ut em função do número de ciclos, N, (normalmente em 
coordenadas logarítmicas, log-log) para obter-se o diagrama S-N. 

A Figura 6-8 exibe os resultados de muitos ensaios de flexão rotativa em 
aços forjados de até aproximadamente 200 kpsi de resistência à tração. Os dados 
revelam que amostras submetidas, no ensaio, a elevados níveis de tensão alterna¬ 
da falham após um número menor de ciclos. Em níveis de tensão menores, alguns 
corpos de prova não apresentam falha (no interior do círculo rotulados como sem 
ruptura) antes que os seus ensaios sejam interrompidos em um número próximo 
a 10 7 ciclos. Observe a grande quantidade de dispersão nos dados, típica de en¬ 
saios de resistência à fadiga. Diferenças existentes entre muitas amostras de ma¬ 
terial, requeridas para gerar a curva toda, podem ser a razão da dispersão existen¬ 
te. Algumas amostras podem ter contido mais (ou maiores) defeitos que serviram 
como intensificadores de tensão localizados. (Nenhum dos corpos de prova tinha 
entalhes e todos tiveram um acabamento de polimento cuidadoso para minimizar 
a possibilidade de um defeito superficial iniciar uma trinca.) As curvas contínuas 
do gráfico foram desenhadas para agrupar os dados. 

Limite de fadiga Observe que a resistência à fadiga S decai contínua e line¬ 
armente (em coordenadas log-log) em função de N, até atingir uma inflexão por 
volta do intervalo entre 10 6 e 10 7 ciclos. Essa inflexão (“joelho”) define o limite 
de fadiga S e . para o material, cuja definição é o nível de tensão abaixo do qual 
não ocorrem mais falhas por fadiga, podendo-se continuar os ciclos de tensão ili¬ 
mitadamente. Na curva inferior da faixa de dispersão, além da inflexão, pode-se 
definir um limite de fadiga aproximado para os aços: 

para aços: S e .=0,5S ul S ut < 200 ksi (6.2 a) 

Nem todos os materiais apresentam essa inflexão. “Muitos aços-liga e de 
baixo carbono, alguns aços inoxidáveis, ferros, ligas de molibdênio, ligas de ti¬ 
tânio e alguns polímeros”™ apresentam, de fato, essa inflexão. Outros materiais, 
como o “ alumínio, magnésio, cobre, ligas de níquel, alguns aços inoxidáveis e 
aços-liga e de alto carbono”™ exibem curvas S-N que continuam o seu decai¬ 
mento com o aumento de N, embora a inclinação possa tornar-se menor além de 
aproximadamente 10 7 ciclos. Para aplicações que requerem um tempo de opera- 
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Gráfico log-log da composição de curvas S-N para aços forjados com S ut < 200 
kpsi. (Extraído de R. C. Juvinall, Stress, Strain and Strength, McGraw-Hill, New 
York, 1967, Fig. 11.7, p. 210, com permissão.) 

ção inferior a 10 6 ciclos, pode-se definir uma resistência à fadiga, S f , para qual¬ 
quer N dos dados em questão. O termo limite de fadiga é usado para representar 
a resistência para uma vida infinita somente para os materiais que apresentam 
essa grandeza característica. 

Os dados na Figura 6-8 são para aços com S ut < 200 kpsi. Aços com resistência 
à tração elevada não apresentam o relacionamento mostrado na Equação 6.2a. A 
Figura 6-9 mostra o limite de fadiga S e , plotado em função de S ut , na qual se obser¬ 
va uma faixa de dispersão ampla, mas cujo comportamento médio é uma linha da 
inclinação 0,5 até 200 kpsi. Além desse nível, o limite de fadiga mais elevado da 
resistência à tração dos aços apresenta uma diminuição. A aproximação usual con¬ 
siste em assumir que o limite de fadiga para aços nunca excede 50% de 200 kpsi. 

para aços: S e . = 100 ksi S ut > 200 ksi (6.2 b) 

A Figura 6-9 também mostra faixas de dispersão de limites de fadiga para 
corpos de prova com entalhes severos e para corpos de prova em ambientes cor¬ 
rosivos. Ambos os fatores citados têm um efeito determinante na resistência à 
fadiga de qualquer material. O limite de fadiga, por exemplo, existe somente na 
ausência de corrosão. Materiais em ambientes corrosivos têm curvas S-N que 
continuam o seu decaimento com o aumento de N. Em breve, esses fatores serão 
considerados na determinação da resistência à fadiga corrigida para os materiais 
e o ambiente específico de uma peça. 

A Figura 6-10 mostra as faixas de dispersão resultantes de ensaios de flexão 
rotativa realizados em ligas de alumínio de diversos tipos, incluindo ligas forja¬ 
das (com S llt < 48 kpsi), fundidas em molde permanente ou em areia. Todos as 
amostras são polidas e não têm entalhes. Observa-se a ausência de uma inflexão 
bem distinta, embora a inclinação se torne menor ao redor de 10 7 ciclos. Os alu¬ 
mínios não têm um limite de fadiga, portanto a resistência à fadiga, S f , é usual¬ 
mente tomada como sendo o valor médio da tensão de falha emiV= 5E8 ciclos ou 
em algum outro valor de N (que deve ser indicado como parte dos dados). 

A Figura 6-11 mostra a tendência da resistência à fadiga (em N= 5E8) para 
um número de ligas de alumínio com resistência à tração estática variável. A resis¬ 
tência à fadiga segue a resistência à tração estática da liga segundo uma razão de 

para alumínio: S r = 0,4 ,S' UI S ul < 48 kpsi (6.2c) 

J @5il0 8 

até um nivelamento em torno de S f = 19 kpsi, indicando que ligas de alumínio 
com S ul > 48 kpsi, aproximadamente, “estabilizam-se” para uma resistência à 
fadiga de 19 kpsi (Sf na figura é o mesmo que S f ). 

para alumínio: S r =19 ksi S uí > 48 kpsi (6.2 d) 

1 @5*10 8 
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FIGURA 6-9 


Relação entre limite de fadiga e resistência à tração para corpos de prova de aço. 
(Extraído de Steel and Its Heat Treatment, D. K. Bullens, John Wiley & Sons, New 
York, 1948.) 



Bandas de curvas S-N para ligas de alumínio representativas, excluindo-se ligas 
forjadas com S ut > 38 kpsi. (Extraído de R. C. Juvinall, Stress, Strain and Strength, 
McGraw-Hill, New York, 1967, Fig. 11.13, p. 216.) 
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Ligas representadas 

1100-0, H12,H14,H16,H18 2014-0, T4 e T6 6063 - 0, T42, T5, T6 

3003-0, H12, H14, H16, H18 2024 - T3, T36 e T4 7075-T6 



0 10 20 30 40 50 60 70 80 


Resistência à tração S u em ksi 

FIGURA 6-11 

Resistência à fadiga em 5 x 10 s ciclos para ligas de alumínio forjadas. (Extraído 
de R. C. Juvinall, Stress, Strain and Strength, AAcGraw-Hill, New York, 1967, Fig. 
11.12, p. 215.) 

Ensaios de fadiga sob força normal O diagrama S-N também pode ser obtido 
para um material por meio de um ensaio de fadiga sob força normal, no qual um 
corpo de prova, semelhante ao ilustrado na Figura 2-1, é carregado ciclicamente 
em uma máquina de ensaios servo-hidráulica. A capacidade de programação des¬ 
sas máquinas permite qualquer combinação de componentes de tensão média e al¬ 
ternada a serem aplicadas, incluindo-se carregamento alternado ou completamente 
invertido (o m = 0). A principal diferença, com relação ao ensaio de flexão rotativa, 
refere-se ao fato de que, aqui, toda a seção transversal é solicitada (uniformemen¬ 
te) em tração ou compressão axial, em vez de ter-se uma distribuição linear de ten¬ 
sões ao longo do diâmetro do corpo de prova, sendo que a tensão é máxima na fibra 
mais externa e nula no centro da seção. Um dos resultados dos ensaios sob força 
normal é que a resistência à fadiga apresenta valores inferiores aos obtidos nos 
ensaios de flexão rotativa. Acredita-se que esse fato esteja ligado à maior probabi¬ 
lidade de uma microtrinca estar presente na área maior sujeita a altas tensões em 
um corpo de prova sob tensão uniforme do que em uma menor área sujeita a altas 
tensões do corpo de prova sob flexão rotativa. Convém ressaltar que a dificuldade 
em se criar um carregamento axial sem nenhuma excentricidade pode, também, ser 
uma causa para os baixos valores de resistência, visto que carregamentos excêntri¬ 
cos proporcionam uma sobreposição de momentos fletores nas cargas axiais. 

A Figura 6-12 mostra duas curvas S-Apara o mesmo material (aço CIO), 
geradas por ensaio sob força normal alternada (intitulada na figura como tração- 
-compressão ) e um ensaio sob flexão rotativa. Os dados provenientes do ensaio 
sob tração-compressão possuem valores inferiores aos obtidos no outro teste. Vá¬ 
rios autores relatam que o valor da resistência à fadiga sob força normal alternada 
pode ser de 10% [U) até 30% [12] inferior ao valor encontrado pela flexão rotativa 
para um mesmo material. Caso haja flexão presente, juntamente com a força nor¬ 
mal, essa redução no valor da resistência pode chegar a 40% [111 . 

A Figura 6-13 ilustra os dados obtidos a partir de um ensaio sob força normal 
alternada, em um aço AISI 4130, plotados em coordenadas log-log. Observa-se a 
mudança da declividade da curva, por volta dos 10 3 ciclos, que corresponde aproxi¬ 
madamente à transição da região da fadiga de baixo-ciclo (FBC) para a de alto-ciclo 
(FAC), e a inclinação da reta torna-se praticamente nula em 10 6 ciclos, correspon¬ 
dente ao limite de fadiga para vida infinita. A resistência à fadiga, por volta dos 10 
ciclos, é aproximadamente 80% da resistência do material sob condições estáticas, 
e para 10 ciclos esse valor cai para 40%; em ambos os casos, os valores são 10% 
menores quando comparados aos dados do ensaio de flexão rotativa da Figura 6-8. 



FIGURA 2-1 Repetida 

Corpo de prova para ensaio de 
tração. 
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FIGURA 6-12 


Comparação de curvas S-N entre ensaios sob flexão rotativa e força normal 
alternada. (Extraído de A. Esin, "A Method of Correlating Different Types of 
Fatigue Curves", International Journal of Fatigue, vol. 2, n° 4, p. 153-158, 1980.) 


Ensaios de flexão em vigas engastadas Se a extremidade livre da viga engas¬ 
tada tem movimento oscilatório por causa de um mecanismo articulado, pode-se 
obter qualquer combinação das tensões médias e alternadas, como mostra a Figu¬ 
ra 6-6. Este tipo de ensaio não é tão frequentemente utilizado quanto o de flexão 
rotativa ou sob força normal, mas é a alternativa menos cara em relação ao último 
tipo citado. Alguns exemplos de dados obtidos de um ensaio de flexão em uma 
viga engastada são exibidos na Figura 6-14 para diversos polímeros. Trata-se de 
um gráfico mono-log, mas ainda se percebe a presença de um limite de fadiga 
para alguns desses materiais não metálicos. 

Os ensaios de fadiga sob torção são realizados em corpos de prova cilíndricos 
sujeitos a um esforço de torção alternado. Os pontos de falha para flexão e torção 
alternadas, em ensaios sob estado duplo de tensão, encontram-se plotados na Figura 



FIGURA 6-13 

Curva S-N de um ensaio axial alternado para um aço AISI 4130, mostrando pontos 
de inflexão na transição entre os regimes de fadiga (FBC/FAC) e no limite de 
fadiga. (Extraído, com permissão, de Shigley & Mitchell, Mechanical Englneerlng 
Design, 4 a edição, McGraw-Hill, New York, 1983, Fig. 7-3, p. 273. Dados da 
NACA Technical Note #3866, Dezembro 1966.) 
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Curvas tensão-vida para flexão de vigas engastadas de materiais termofixos 
minerais preenchidos com vidro (as 4 linhas superiores) e termoplásticos não 
preenchidos (as 4 linhas inferiores). (Extraído de N. E. Dowling, Mechanical 
Behavior of Materials, Prentice-Hall, Englewood Cliffs, N.1996, Fig. 9-22, p. 
362 e baseado nos dados de M. N. Riddell, "A Guide to Better Testing of Plastics", 
Plastics Enginnering, vol. 30, n° 4, p. 71-78, ambos com permissão.) 


6-15, onde os eixos de coordenadas correspondem aos valores de o r o 3 . Observe a 
similaridade com a elipse da energia de distorção das Figuras 5-3 e 5-8 para a teoria 
de falhas sob cargas estáticas. Além disso, a relação entre a resistência torcional e a 
resistência à flexão em carregamentos cíclicos (dinâmicos) é idêntica àquela obtida 
nos casos estáticos. A resistência à fadiga sob torção (ou o limite de fadiga sob tor¬ 
ção) para um material dúctil pode, então, ter seu valor esperado por volta de 0,577 
(58%) da resistência à fadiga sob flexão (ou limite de fadiga sob flexão). 



Tensões biaxiais combinadas de torção e flexão alternadas plotadas em eixos de 
coordenadas correspondem aos valores de a,,-a 2 . (Extraído de Behavior of Metals 
under Complex Static and Alternating Stresses, ed. G. Sines em Metal Fatigue, por 
G. Sines e J. Waisman, McGraw-Hill, New York, 1959, com dados de W. Savert, 
Alemanha, 1943, para aço recozido.) 
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Tensões média e alternada combinadas 

A presença de uma componente de tensão média tem um efeito significativo na 
falha. Quando uma componente de tensão média de tração é somada à compo¬ 
nente alternada, como exemplificado nas Figuras 6-6 b e 6-6c, o material apre¬ 
senta falhas com tensões alternadas inferiores às que ocorreriam sob um carre¬ 
gamento puramente alternado. A Figura 6-16 mostra os resultados de ensaios 
realizados com aços em ~ 10 7 até 10 8 ciclos (a) e com ligas de alumínio em 
= 5 x 10 8 ciclos (b) para vários níveis de tensões médias e alternadas combinadas. 
Os gráficos são normalizados por meio da divisão da tensão alternada o a pela re¬ 
sistência à fadiga S f do material sob tensões alternadas (para um mesmo número 
de ciclos) e, também, com a divisão da tensão média a m pela resistência à tração 
S ul do material. Há muita dispersão nos dados, mas uma parábola que intercepta 
ambos os eixos no ponto de valor igual a 1,0, chamada de curva de Gerber, 
pode ser ajustada aos dados plotados com uma razoável precisão. Uma linha reta 


(a) 


Co* 




0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

Tensão de tração média, S m 


Resistência à tração, S u 


C b) 



0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 


Tensão de tração média, S m 
Resistência à tração, S u 


FIGURA 6-16 

Efeitos da tensão média na tensão alternada de resistência à fadiga de vida longa: (a) aços baseados em 10 7 até 10 8 ciclos (6) 
ligas de alumínio baseadas em 5 x 10 8 ciclos. (Extaído de P. G. Forrest, Fatigue of Metals, Pergamon Press, Londres, 1962.) 
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conectando a resistência à fadiga (ponto igual a 1,0 no eixo y ) com a resistência à 
tração (ponto igual a 1,0 no eixo x), chamada de curva de Goodman, é um ajuste 
razoável para o conjunto mais baixo dos dados. A curva de Gerber é uma medida 
do comportamento médio desses parâmetros (para materiais dúcteis) e a curva 
de Goodman é uma medida do comportamento mínimo. A curva de Goodman 
é frequentemente utilizada como um critério de projeto, já que é mais segura do 
que a curva de Gerber. 

A Figura 6-17 mostra os efeitos das tensões médias (variando de compressão 
até tração) para a ocorrência de uma falha quando combinadas com uma tensão 
alternada para o aço e o alumínio. Fica bem claro, observando-se os dados do 
gráfico, que as tensões médias de compressão têm um efeito benéfico, enquanto 
as tensões médias de tração são prejudiciais. Esse fato oferece uma oportunida¬ 
de para se abrandarem os efeitos das tensões alternadas por meio da introdução 
intencional de tensões médias de compressão. Um modo de se fazer isso é se 
criando tensões de compressão residuais no material em regiões onde se espe¬ 
ra a ocorrência de componentes de tensão alternada de elevada amplitude. Nas 
próximas seções, serão discutidos outros métodos para suavizar os efeitos das 
tensões alternadas. 

A Figura 6-18 mostra uma outra visão desse fenômeno por meio da plota- 
gem da curva S-N (em eixos semilogarítmicos) para um material hipotético com 
tensão média de compressão, nenhuma tensão média (a m = 0) e tensão média 
de tração. A resistência à fadiga, ou limite de fadiga do material, é efetivamente 
aumentada com a introdução de uma tensão média de compressão, tanto aplicada 
intencionalmente como também na forma residual. 

Critério da mecânica da fratura 

O ensaio de tenacidade à fratura estático foi descrito na Seção 5.3. Para o de¬ 
senvolvimento de dados de resistência à fadiga em termos da teoria da mecâni¬ 
ca da fratura, um determinado número de corpos de prova de mesmo material 
é ensaiado até falhar para diversos níveis de intervalos de tensões cíclicas Ao. 
O ensaio é realizado em uma máquina de ensaios de fadiga que aplica forças 
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FIGURA 6-17 


Efeitos da tensão média de tração e de compressão. (Extraído de G. Sines, Failure 
of Materials Under Combined Repeated Stresses with Superimposed Static 
Stresses, NACA Technical Note #3495, 1955.) 
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FIGURA 6-18 
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Efeito da tensão média na vida em fadiga. (Extraído de Fuchs e Stephens, Metal 
Fatigue In Engineering, New York, 1980, reimpresso com permissão da John Wiley 
& Sons, Inc.) 


normais, e o carregamento padrão é geralmente uma tensão de tração pulsante 
ou variada, como mostra a Figura 6-6 b e c. Ensaios sob tensões alternadas são 
raramente aplicados neste caso específico, visto que as tensões de compressão 
não promovem o crescimento de trincas. A propagação (crescimento) da trinca é 
monitorada continuamente durante todo o transcorrer do ensaio. O intervalo de 
tensões aplicadas varia de G mi „ a ü max . O intervalo do fator de intensidade de 
tensão A K pode ser calculado, para cada uma das condições de carga variável 
aplicada, a partir de 


A K = K 


max 


K„ 


se K min < 0 então A K = K tmlx (6.3 a) 


Substituindo-se a equação apropriada 5.14, temos: 

= pG^Vrô - pG,„,„Vrô 

= pVt^(o^-o^) (6.3b) 


O logaritmo da taxa de crescimento da trinca em relação ao número de ciclos 
da/clN é calculado e plotado versus o logaritmo do intervalo do fator de intensida¬ 
de de tensão A K, como mostra a Figura 6-19. 

A curva em forma de S da Figura 6-19 é dividida em três regiões chamadas 
de I, II e III. A região I corresponde ao estágio de início da trinca, a região II refe- 
re-se ao estágio de crescimento (propagação) da trinca e a região III, ao da fratura 
instável. A região II é a de maior interesse para a previsão da vida até a fadiga da 
peça; é também nessa parte que a curva se apresenta como uma linha reta em co¬ 
ordenadas logarítmicas. Paris [LlJ definiu a relação matemática na região II como 

% = A ^T ( 6 - 4 «) 

BarsonV u testou diferentes tipos de aço e desenvolveu alguns valores empíricos 
para o coeficiente A e o expoente n da Equação 6.4. Eles se encontram listados na 
Tabela 6-2. O número de ciclos N a crescer de uma fenda de um tamanho inicial a, 
para um dado tamanho a f em um ciclo conhecido de amplitude de tensão Ag e geo¬ 
metria p pode ser calculado a partir dos parâmetros da equação de Paris, como:* 

_ a ú ~ n ' 2) 

N = ----- 

ApV /2 Aa"(l - n/2) 


* Ver Seção 5.3 para definição do fator 
geométrico p. 


(6.4£>) 






Capítulo 6 TEORIAS DE FALHA POR FADIGA 


325 



FIGURA 6-19 

As três regiões da curva de crescimento da trinca. (Extraído de Bannantine et al. r 
Fundamentais of Metal Fatigue Analysis, Prentice-Hall, Englewood Cliffs N. 

1990, Fig. 3-12, p. 102, com permissão.) 

A vida até a fadiga, avaliada pelo crescimento da trinca, é determinada pela 
integração da Equação 6.4 entre o comprimento inicial da trinca, valor este co¬ 
nhecido ou assumido, e o máximo valor aceitável para o comprimento final da 
trinca, baseado nos parâmetros do material, da geometria da peça e do carrega¬ 
mento em particular, conforme a aplicação em questão. 

A região I da Figura 6-19 é também bastante interessante, já que mostra a 
existência de um ponto inicial mínimo (A K th ) abaixo do qual não ocorrerá a pro¬ 
pagação de trincas. Esse “fator de intensidade de tensão do ponto limite inicial 
A K th tem sido frequentemente considerado análogo ao limite de fadiga para peças 
sem entalhe S, uma vez que a aplicação de um inter\’alo do fator de intensidade 
de tensão A K inferior ao A K lh não causa o crescimento da trinca até a fadiga”. ll5] 

Esses ensaios de fadiga sob força normal têm uma tensão média cuja intensi¬ 
dade influencia a taxa de propagação da trinca. A Figura 6-20 exibe uma coleção 
esquemática de curvas da/dN para diferentes níveis de tensão média definidos a 
partir da razão de tensão R. Quando R = 0, a tensão é pulsante, como mostra a 
Figura 6-6 b. Quando o valor de R se aproxima de 1, a tensão mínima aproxima-se 
da tensão máxima (ver Equação 6.1 d). A Figura 6-20 mostra a pequena variação 
entre as curvas na região II (propagação da trinca), mas exibe as mudanças signi¬ 
ficativas com o valor de R nas regiões I e III. A iniciação da trinca também é afe¬ 
tada pelo nível da tensão média. O fator de intensidade de tensão do ponto-limite 
inicial A K th pode ser reduzido por um fator de 1,5 até 2,5 quando R aumenta de 0 
para 0,8. [18) Isso é bastante consistente com os efeitos da tensão média nos dados 
das curvas S-N do modelo tensão-número de ciclos discutido anteriormente (ver 


Tabela 6-2 Parâmetros da equação de Paris para diversos aços 

Fonte: J. M. Barsom 1141 , com permissão. 

Aço 

Unidades SI 

Unidades ips 

A 

n 

A 

n 

Ferrítico-perlítico 

6,90£-12 

3,00 

3,60£-10 

3,00 

Martensítico 

1,35£-10 

2,25 

6,60£-09 

2,25 

Austenítico inoxidável 

5,60£-12 

3,25 

3,00£-10 

3,25 
















326 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Intervalo do fator de intensidade de tensão, A K, ksi V i n 



FIGURA 6-20 

Gráfico esquemático dos efeitos da tensão média na curva de crescimento da 
trinca. (Extraído de Fuchs e Stephens, Metal Fatigue in Engineering, New York, 
1980, reimpresso com permissão da John Wiley & Sons, Inc.) 


Figura 6-16). A Figura 6-21, retirada da referência 19, mostra resultados de en¬ 
saios, exibindo o efeito da razão de tensão R no fator de intensidade de tensão no 
ponto limite inicial A K th para diversos aços. 

Ensaios de conjuntos reais 

Se muitos dados de resistência se encontram disponíveis a partir de ensaios com 
corpos de prova, e o engenheiro pode utilizar-se desses dados como ponto de par¬ 
tida para estimar a resistência de uma peça em particular, é preciso dizer que os 
melhores dados são obtidos por meio de ensaios com conjuntos reais, submetidos 
a carregamentos verdadeiros e condições realistas de temperatura e ambiente. Tra- 
ta-se de uma proposta bastante dispendiosa e que é normalmente realizada somen¬ 
te quando os custos do projeto, a quantidade a ser fabricada da peça/dispositivo 
ou a existência de uma ameaça à segurança humana demandam a realização desse 
tipo de ensaio. A Figura 6-22 mostra um elaborado conjunto de instrumentação 
construído para permitir ensaios de fadiga do conjunto da asa e da fuselagem de 
um avião Boeing 757 durante a sua fabricação. O avião inteiro é posicionado 
na plataforma de testes, juntamente com a instrumentação, e cargas variantes no 
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~r 

T 
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1-T 


DK.„ 


= 6,4(11 - 0,85R) 
para R > 0,1 


AK th = 5,5 ksi Vin 
para R < 0,1 

1 ksi Vin = 1,099 MN/m 3/2 


A—B- 
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V AÇO DOCE 
O AÇO DE BAIXA LIGA 
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□ AÇO A517-F 
A AÇO 9310 
■ AÇO A508 CLASSE 2 
• AÇO A533 GRAU B DE 
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-i,o 
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Razão entre as tensões mínima e a tensão máxima, gMIN , R 

UMAX 


FIGURA 6-21 

Efeito da tensão média no intervalo do fator de intensidade de tensão do ponto 
limite inicial de fadiga. (Extraído de Barsom e Rolfe, Fracture and Fatigue Control 
in Structures, Prentice-Hall, Englewood Cliffs, N. J., 1987, Fig. 9.6, p. 285, com 
permissão.) 


tempo são aplicadas a diversos elementos do avião, enquanto são realizadas me¬ 
didas de deformações, deflexões, etc. Essa metodologia de ensaio é, obviamente, 
um processo caro, mas que ajuda a fornecer os dados mais realistas possíveis por 
meio da aplicação dos testes em peças com formato, tamanho e material reais, 
quando comparados aos ensaios com corpos de prova de laboratório. 

6.6 CRITÉRIOS PARA ESTIMAR A FALHA POR FADIGA 

A melhor informação a respeito da resistência à fadiga de um material para uma 
vida finita, ou seu limite de resistência à fadiga para uma vida infinita, provém 
de ensaios com montagens reais ou com os protótipos dos dispositivos de um 
projeto real, como descrito anteriormente. Nos casos em que essa alternativa não 
é possível, a próxima melhor informação provém dos ensaios de fadiga em cor¬ 
pos de prova retirados do mesmo material com o qual a peça será fabricada (isto 
é, tipos como fundidos, forjados, usinados, etc.). Também não sendo possível 
realizar a última alternativa citada, dados de resistência à fadiga podem estar dis¬ 
poníveis na literatura ou com os fabricantes/fornecedores de material, apesar de 
eles se referirem a ensaios com corpos de prova polidos e de pequenas dimensões 
ensaiados em ambientes controlados. Na ausência até mesmo desses valores, será 
necessário fazer alguma estimativa do limite de fadiga ou resistência à fadiga do 
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FIGURA 6-22 

Conjunto com instrumentação construído para permitir ensaios de fadiga das montagens da asa e da fuselagem de um 
avião Boeing 757. (Cortesia da Boeing Commercial Airplane Co., Seattle, Wash.) 


material com base nos dados disponíveis de ensaios estáticos. Essa opção se limi¬ 
ta a informações sobre a resistência à tração S ul e a resistência ao escoamento S . 


Resistência à fadiga teórica 5 f ou limite de fadiga S e estimados 

Se os dados publicados estiverem disponíveis para a resistência à fadiga S f , ou o 
limite de fadiga S e , do material, eles devem ser utilizados, e os fatores de corre¬ 
ção, discutidos na próxima seção, devem ser aplicados a esses valores. Os dados 
de resistência à fadiga encontrados nas publicações técnicas são geralmente re¬ 
tirados de ensaios com carregamentos alternados em flexão ou devido a forças 
normais em corpos de prova polidos e de pequenas dimensões. Se não existirem 
dados disponíveis de resistência à fadiga, valores aproximados de S f , ou S e . podem 
ser estimados a partir de valores da resistência à tração do material. A Figura 
6-23 mostra a relação entre S ut e S f ,para aços forjados (a), ferros fundidos e forja¬ 
dos ( b ), ligas de alumínio (c) e ligas de cobre forjadas (d). Existe uma dispersão 
considerável e as retas são ajustadas aproximadamente para os limites superior 
e inferior. Para materiais com altos valores de resistência à tração, a resistência 
à fadiga tende a “estabilizar-se”, como descrito anteriormente. A partir desses 
dados, relações aproximadas podem ser especificadas entre S llt e S f . ou S e „ Essas 
relações para aços e ligas de alumínio foram especificadas na seção anterior nas 
Equações 6.2 e são repetidas nesta seção por conveniência. 


aços: 


ferros: 


S,=0,5S ut 

S e . = 100 kpsi (700 MPa) 
^ = 0,4S„, 

S„. = 24 kpsi (160 MPa) 


para S ut < 200 kpsi (1400 MPa)1 
para S ut > 200 kpsi (1400 MPa)J ^ 


para S ut < 60 kpsi (400 MPa) 
para S ut > 60 kpsi (400 MPa) 


(6.5 b) 











Capítulo 6 TEORIAS DE FALHA POR FADIGA 


329 


(a) Aço 


( b ) Ferros 
fundidos 
e forjados 


(c) Ligas de 
alumínio 


(d) Ligas de 
cobre 


FIGURA 6-23 



or 


0 

0 620 1240 1860 

Resistência à tração (MPa) 




0 310 620 930 



0 310 620 930 


Resistência à tração (AAPa) 


Relação entre a resistência à fadiga obtida de ensaios de flexão rotativa (sem 
entalhes) e a resistência à tração. (Extraído de P. G. Forrest, Fatigue of Metals, 
Pergamon Press, Londres, 1962.) 
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alumínios: 


ligas de cobre: 


S , 

f@5E8 

s , 

. -'@5£8 

s . 

f@5E8 

s . 

. f@5E8 


0,4 S M para S ut < 48 kpsi (330 MPa) 

19 kpsi (130 MPa) para S ul > 48 kpsi (330 MPa) 

0,4 S u , para S ul < 40 kpsi (280 MPa) 

14 kpsi (l00 MPa) para S UI > 40 kpsi (280 MPa) 


(6.5c) 


(6.5 df 


* O professor Roger J. Hawks da Tri-State 
University, Angola, IN, analisou um grande 
número de dados para resistência à fadiga 
de ligas de cobre (incluindo os dados da Fi¬ 
gura 6-23d) e entende que o melhor ajuste 
aos dados é S, = 0,37 S„, para S ut < 75 kpsi e 
S, = 28 kpsi para S„ t > 75 kpsi. (Comunica¬ 
ção pessoal, I o de dezembro de 2004.) 

+ Uma exceção a esse fato corresponde ao 
caso da análise e do projeto de molas heli¬ 
coidais, que será visto no Capítulo 13, para 
as quais a maioria dos dados de resistência 
disponíveis na literatura refere-se a valores 
de resistência ao cisalhamento na torção. 
Nesse caso, faz mais sentido comparar a 
tensão de torção diretamente com a resis¬ 
tência à torção sem efetuar a conversão 
para a tensão equivalente de von Mises. 


Fatores de correção para a resistência à fadiga ou limite de fadiga teóricos 

As resistências à fadiga ou a limites de fadiga obtidos de ensaios com corpos de 
prova padrão ou de estimativas baseadas em testes estáticos devem ser modifica¬ 
das para considerar, em seus valores finais, as diferenças físicas entre os corpos 
de prova e a peça real que está sendo projetada. Diferenças de temperatura e de 
meio ambiente (umidade, efeitos de corrosão, etc.) entre as condições do ensaio 
e as condições a que a peça estará submetida no futuro (condições reais) devem 
ser levadas em consideração, além das diferenças na maneira de aplicação do car¬ 
regamento. Esses e outros fatores estão incorporados dentro de um conjunto de 
fatores de redução da resistência que são, depois, multiplicados pela estimativa 
teórica para se obter a resistência à fadiga corrigida ou o limite de fadiga corrigi¬ 
do para uma aplicação em particular. 

S = C C C CCS , 

^ e carreg tamanho superf temp conf ^ e sr r\ 

( 0 . 6 ) 

S=CCC CCS 

^ f carreg ^tamanho ^ superf ^temp ^ conf k- y 


onde S e representa o limite de fadiga corrigido para um material que exibe um 
ponto de inflexão em sua curva S-N e S f representa a resistência à fadiga corrigi¬ 
da, definida para um número particular de ciclos N, correspondente a um material 
que não apresenta ponto de inflexão. Os fatores de redução da resistência, utiliza¬ 
dos na Equação 6.6, serão definidos a seguir. 


Efeitos da solicitação Uma vez que as relações descritas anteriormente e a 
maioria dos dados publicados de resistência à fadiga se referem a ensaios sob 
flexão rotativa, um fator de redução da resistência para a solicitação devido à 
força normal deve ser aplicado. A diferença entre a resistência à fadiga experi¬ 
mentalmente obtida de ensaios sob força normal e de flexão rotativa encontra-se 
descrita na seção anterior. Com base naquela discussão sobre ensaios de fadiga 
sob flexão e força normal, pode-se definir um fator devido à solicitação de redu¬ 
ção da resistência, C camg , como 


flexão: 
força normal: 


C = I 

carreg 


C camg = 0,70 


(6.7 a) 


Sabe-se que os ensaios de fadiga sob torção apresentam uma resistência que é 
0,577 vezes a resistência à fadiga sob flexão rotativa, como mostra a Figura 6-15. 
Para os casos de fadiga sob torção pura, pode-se comparar a tensão aplicada (ten¬ 
são alternada) de cisalhamento devido à torção diretamente com a resistência à 
fadiga sob torção. Entretanto, geralmente lidaremos com o caso de torção pura (as¬ 
sim como os outros casos) por meio do cálculo da tensão equivalente de von Mises 
a partir das tensões aplicadas/ Isso fornece um valor equivalente de tensão de 
tração alternada que pode ser comparada diretamente com a resistência à fadiga 
sob flexão. Assim, para os casos de torção pura, usa-se C carreg = 1 com esse método. 

Efeitos do tamanho Os corpos de prova sujeitos a ensaios estáticos ou su¬ 
jeitos à flexão rotativa possuem pequenas dimensões (por volta de 0,3 in de diâ¬ 
metro). Se a peça em questão é maior do que a dimensão citada, um fator de 
tamanho, que reduz a resistência, deve ser aplicado a fim de se considerar o fato 







Capítulo 6 TEORIAS DE FALHA POR FADIGA 


331 


de que peças maiores falham sob tensões menores, devido à maior probabilidade 
de um defeito estar presente na área sob tensão.* Vários autores têm sugerido 
diferentes valores para o fator de tamanho. Shigley e Mitchell ul) apresentaram 
uma equação simples, considerada bastante conservadora. 

para d < 0,3 in (8 mm): C tanmnho = 1 

para 0,3 in < d < 10 in: C tarmnho = 0,869 d~ om (6.1b) 

para 8 mm < d < 250 mm: C, amanho = 1,189í/ 0 097 


Para tamanhos maiores, usa-se C tamanho = 0,6. (Os dados experimentais coletados 
nos ensaios, nos quais essas equações se baseiam, foram obtidos a partir de peças 
de aço. A precisão da Equação 6.1b para metais não ferrosos é questionável.) 

A Equação 6.1b é valida para peças cilíndricas. Para peças com outros for¬ 
matos, Kuguel 1221 sugeriu que a área da seção transversal não circular de uma 
peça que se encontra sujeita a uma tensão superior a 95% da tensão máxima da 
seção seja igualada à área de um corpo de prova cilíndrico da viga rotativa su¬ 
jeita a tensões similares para fornecer o diâmetro equivalente a ser utilizado na 
Equação 6.1b. Visto que a tensão se encontra distribuída linearmente ao longo do 
diâmetro d de uma viga cilíndrica sob flexão rotativa, a área A 95 , sujeita à tensão 
superior a 95% da tensão atuante em suas fibras externas, é aquela localizada na 
região entre 0,95 d e 1,0c/, como mostra a Figura 6-24. 


4,5 = 71 



(0,95í/) 2 

4 


0,0766c/ 2 


(6.7c) 



(a) Distribuição de tensão 



( b) Área acima de 95% 


O diâmetro equivalente a um cilindro sob flexão rotativa, para qualquer se¬ 
ção transversal, é então 

= s/õMi <67d> 

onde A gs é a parcela da área da seção transversal não circular que está sujeita a ten¬ 
sões entre 95% e 100% da máxima tensão atuante na seção. Trata-se de uma tarefa 
simples o cálculo do valor de A 95 para qualquer seção transversal, sendo conhecido o 
esforço solicitante. Shigley e Mitchell U11 fizeram esses cálculos para diversas seções 
transversais comumente usadas e seus resultados encontram-se na Figura 6-25. 


FIGURA 6-24 

Área do corpo de prova sob flexão 
rotativa que está sujeita a tensões 
superiores a 95% da tensão 
máxima. 


Efeitos da superfície O corpo de prova padrão da viga rotativa é polido com 
um acabamento espelhado para impedir que imperfeições superficiais atuem 
como intensificadores de tensão. Normalmente, não é prático realizar este tipo 
de acabamento por inteiro em uma peça real. Acabamentos mais grosseiros dimi¬ 
nuem a resistência à fadiga devido à introdução de concentrações de tensão e/ou 
alteração das propriedades físicas da camada superficial da peça. Uma superfície 
forjada é rugosa e descarbonizada e os reduzidos níveis de carbono enfraquecem 
a superfície, onde as tensões são frequentemente as mais elevadas. [_31 Um fator 
de superfície de redução da resistência, C mperf , faz-se necessário para conside¬ 
rar essas diferenças. Juvinall 1 ’ 41 fornece um gráfico (Figura 6-26) que oferece 
alguma orientação na seleção do fator de superfície para diversos acabamentos 
comuns no aço. Observe que a resistência à tração também é um parâmetro, vis¬ 
to que os materiais de maior resistência são mais sensíveis às concentrações de 
tensão introduzidas pelas irregularidades superficiais. Os ambientes corrosivos 
reduzem drasticamente a resistência, como mostra a Figura 6-26. Esses fatores 
de superfície foram desenvolvidos para aços e somente devem ser aplicados para 
ligas de alumínio e outros metais dúcteis tomando-se o cuidado de que em apli¬ 
cações críticas sejam realizados ensaios, com as peças reais, sob condições reais 
de carregamento. Aos ferros fundidos pode-se atribuir um C superí = 1, já que suas 
descontinuidades internas diminuem os efeitos de uma superfície rugosa. 


* Seções transversais solicitadas à força 
normal sempre têm = 1, porque as 

falhas que ocorrem em corpos de prova sob 
esse tipo de solicitação não são sensíveis ao 
tamanho da seção transversal. 
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girante 

A 95 = 0,0766í/ 2 
não girante 
A 95 = 0,010462d 2 


(a) Seção circular maciça ou oca 


— 

_1 _ 

— 

_ 1 _ 



não girante 


r 

(c) Seção retangular maciça 


FIGURA 6-25 


x 



( b ) Canal 


não girante 

A 95] j = 0,05 bh, t > 0,025 b 
A 9 5 2 2 = 0,05 bx + t(h - x) 



(d) Viga I 


não girante 

A 95ll = 0,1 Obt 

A 952 2 = 0.05 bh, t > 0,025 b 


Fórmulas para áreas sob tensão (95%) de diversas seções transversais de vigas sob flexão. (Adaptado de: Shigley e Mitchell, 
Mechanical Engineering Design, 4 th edition, McGraw-Hill, New York, 1983, com permissão.) 


dureza Brinell (HB) 



60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 


resistência à tração, S,„ (kpsi) 


FIGURA 6-26 

Fatores de superfície para diversos tipos de acabamento superficial para aços. 
(Extraído de R. C. Juvinall, Stress, Strain and Strength, McGraw-Hill, New York, 
1967, Fig. 12.6, p. 234, com permissão.) 
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S,„ (kpsi) 


FIGURA 6-27 

Fator de superfície em função da rugosidade superficial e da resistência à tração. 
(Extraído de R. C. Johnson, Machine Design, vol. 45, n° 11, 1967, p. 108, Penton 
Publishing, Cleveland, Ohio, com permissão.) 

R. C. Johnson 1 ’ 51 apresenta um gráfico, exibido na Figura 6-27, que fornece 
maiores detalhes para superfícies retificadas e usinadas pela relação de C superf , 
com a resistência à tração baseada na rugosidade superficial média R a medida 
em micropolegadas.* Se o valor de R a é conhecido para uma peça retificada ou 
usinada, a Figura 6-27 pode ser utilizada para se determinar o fator de superfí- 
cie, C, [lpl , rf , mais adequado. As curvas do fator de superfície na Figura 6-26 para 
superfícies laminadas a quente, forjadas e corroídas devem ainda ser utilizadas, 
visto que elas consideram os efeitos de crateração (pitting) e descarbonização, 
bem como a rugosidade superficial da peça. 

Shigley e Mischke 1 391 sugerem a utilização de uma equação exponencial da 
seguinte forma: 

C mpetf = A(SJ se C mperf > 1,0, utilize C mpetf = 1,0 (6.7c) 

para obter valores aproximados do fator de superfície em função do S ut , tanto em 
kpsi quanto em MPa. Os coeficientes A e os expoentes b para diversos acaba¬ 
mentos são determinados a partir de dados similares àqueles utilizados na Figura 
6-26 e encontram-se listados na Tabela 6-3. Essa aproximação tem a vantagem 
de ser programável em um computador, eliminando-se a necessidade de consul¬ 
tas a gráficos como os das Figuras 6-26 e 6-27. Note que valores ligeiramente 
diferentes de C ^serão obtidos da Equação 6.7e, em comparação com o gráfico 
da Figura 6-26, devido aos diferentes dados usados para desenvolver a Equação 
6.7 e e seus fatores na Tabela 6-3. 

Tratamentos superficiais como a eletrogalvanização com certos metais po¬ 
dem reduzir drasticamente a resistência à fadiga, como mostra a Figura 6-28 
para revestimento com cromo. A galvanização (revestimento) com metais “ma¬ 
leáveis”, como cádmio, cobre, zinco, chumbo e estanho, parece não comprome- 


Tabela 6-3 Coeficientes para a equação do fator de superfície 

Fonte: Shigley e Mischke, Mechanical Engineering Design, 5th ed., McGraw-Fiill, New York, 
1989, p. 283, com permissão 



Para S ut em MPa, use 

Para S ut em kpsi (não em psi), use 

Acabamento superficial 

A 

b 

A 

b 

Retificado 

1,58 

-0,085 

1,34 

-0,085 

Usinado ou estirado a frio 

4,51 

-0,265 

2,7 

-0,265 

Laminado a quente 

57,7 

-0,718 

14,4 

-0,718 

Forjado 

272 

-0,995 

39,9 

-0,995 


* Existem muitos parâmetros utilizados 
para caracterizar a rugosidade superficial, os 
quais, em sua maioria, são tipicamente me¬ 
didos por meio da passagem de um estilete 
de diamante cônico e pontiagudo sobre a 
superfície em questão com força e veloci¬ 
dade controladas. O estilete segue os con¬ 
tornos microscópicos e permite armazenar o 
perfil da superfície em um computador. Um 
determinado número de análises estatísticas 
é feito em função do perfil obtido, como a 
determinação da maior distância entre picos 
(R t ), a média dos 5 picos mais elevados 
(/? ), etc. O parâmetro mais comumente 
utilizado é o R a (ou A a ), que corresponde 
à média aritmética dos valores absolutos 
das alturas dos picos e das profundidades 
dos vales do perfil. É este parâmetro que é 
usado na Figura 6-27. Ver Seção 7.1 para 
mais informações a respeito da rugosidade 
superficial. 
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FIGURA 6-28 

Efeito do revestimento com cromo na resistência à fadiga do aço. (Extraído de C. 
C. Osgood, Fatigue Design, Pergamon Press, London, 1982, com permissão.) 



ter significativamente a resistência à fadiga. A eletrogalvanização com cromo e 
níquel em geral não é recomendável para peças submetidas a tensões de fadiga, 
ao menos que outros tratamentos superficiais adicionalmente também sejam apli¬ 
cados, como o jateamento de esferas ( shotpeening). Uma exceção ocorre quando 
a peça estiver em um meio corrosivo e quando a proteção à corrosão, proporcio¬ 
nada pela galvanização, superar a redução da resistência. A maior parte da perda 
de resistência devido à galvanização pode ser recuperada por meio do jateamento 
de esferas na superfície da peça antes da galvanização para introduzir tensões de 
compressão, como mostra a Figura 6-29. O jateamento de esferas e outros méto¬ 
dos de introdução de tensões residuais são descritos na Seção 6.8. 

Temperatura Ensaios de fadiga são mais comumente realizados a temperatu¬ 
ra ambiente. A tenacidade à fratura diminui a baixas temperaturas e aumenta de 
valor em temperaturas moderadamente elevadas (até por volta de 350°C). Entre¬ 
tanto, o ponto de inflexão (“joelho”) do limite de fadiga na curva S-N desaparece 
em altas temperaturas, fazendo com que a resistência à fadiga continue a dimi- 



Efeito do revestimento de níquel e do jateamento de esferas na resistência à fadiga 
do aço. (Extraído de Almen & Black, Residual Stresses and Fatigue in Metals, 
McGraw-Hill, New York, 1963.) 
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nuir com o aumento do número de ciclos, N. Além disso, a resistência ao escoa¬ 
mento decai continuamente com temperaturas acima da temperatura ambiente e, 
em alguns casos, isso pode provocar o fenômeno do escoamento antes mesmo da 
falha por fadiga. Nas temperaturas acima de aproximadamente 50% da tempera¬ 
tura de fusão absoluta do material, a fluência passa a ser um fator significativo 
para o comportamento do material da peça e a abordagem do modelo tensão- 
-número de ciclos não é mais válida. A abordagem deformação-número de ciclos 
leva em consideração a influência combinada da fluência e fadiga sob elevadas 
temperaturas e, portanto, deve ser utilizada nesses casos. 

Diversas fórmulas aproximadas têm sido propostas para o cálculo da redução 
no limite de fadiga em temperaturas moderadamente elevadas. Define-se, assim, 
um fator de temperatura C, . Shigley e Mitchell 1-1 sugerem o seguinte: 

para T < 450°C (840°F): C Ienip = 1 

para 450°C < T < 550°C: C temp = 1 - 0,0058(7 - 450) (6.7/) 

para 840°F < T < 1020°F: C Kmp = 1 - 0,0032(7 - 840) 


Tabela 6-4 

Fatores de confiabilidade para S d = 0,08p 

Confiabilidade % 

Cconf 

50 

1,000 

90 

0,897 

95 

0,868 

99 

0,814 

99,9 

0,753 

99,99 

0,702 

99,999 

0,659 

99,9999 

0,620 


Observe que os critérios acima são baseados em dados de ensaios com aços 
e, portanto, não devem ser utilizados para outros metais como Al, Mg e ligas de 
cobre. 


Confiabilidade Muitos dos dados de resistência registrados na literatura re- 
ferem-se a valores médios. Existe, no entanto, uma considerável dispersão nos 
ensaios realizados com o mesmo material sob condições semelhantes de ensaio. 
Haugen e Wirsching u relatam que os desvios-padrão das resistências à fadiga 
de aços raramente excedem 8% de seus valores médios. A Tabela 6-4 exibe os 
fatores de confiabilidade para um valor assumido para o desvio-padrão igual a 
8% da média. Percebe-se que para uma confiabilidade de 50% o fator é igual a 1, 
e o fator diminui com a escolha de uma confiabilidade maior. Por exemplo, dese- 
jando-se ter uma probabilidade de que 99,99% das amostras igualem ou superem 
o valor de resistência assumido, é necessário multiplicar-se o valor da resistência 
média por 0,702. Os valores da Tabela 6-4 fornecem os fatores de redução da 
resistência, C conf , para alguns níveis de confiabilidade previamente escolhidos. 



ciclos até a falha, N 


FIGURA 6-30 


Efeito do meio ambiente na resistência à fadiga do aço. (Extraído de Fuchs e 
Stephens, Metal Fatigue in Engineering, New York, 1980; reimpresso com a 
permissão da John Wiley & Sons Inc.) 










336 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 



FIGURA 6-31 

Efeito da água na resistência à fadiga do aço. (Extraído de P. G. Forrest, Fatigue of 
Metals, Pergamon Press, Oxford, 1962). 


Ambiente O ambiente pode ter efeitos significativos na resistência à fadiga, o 
que é evidenciado pelas curvas de superfícies corroídas na Figura 6-26. A Figura 
6-30 exibe esquematicamente os efeitos relativos de diferentes tipos de ambiente 
na resistência à fadiga. Observa-se que até mesmo o ar atmosférico presente no 
ambiente reduz a resistência à fadiga quando comparado ao vácuo. Quanto maior 
forem a umidade relativa e a temperatura, maior será a redução da resistência do 
material em contato com o ar do ambiente. A linha de saturação em água repre¬ 
senta as peças que se encontram encharcadas (molhadas) em um ambiente corro¬ 
sivo (água sem ou com sal) e que depois são testadas ao ar ambiente. Acredita-se 
que o aumento da rugosidade das superfícies que sofreram corrosão seja a razão 
para a perda de resistência. A curva de corrosão por fadiga mostra uma redução 
drástica da resistência e a eliminação do ponto definido como limite de fadiga. 

O fenômeno de corrosão por fadiga não é completamente compreendido 
ainda, mas dados empíricos como os das Figuras 6-30 e 6-31 descrevem a se¬ 
riedade desse tipo de fadiga. A Figura 6-31 mostra o efeito da água pura em 
serviço nas curvas S-N de aços carbono e de baixa liga. A relação entre S e e S ut 
fica constante a partir de 15 kpsi. Portanto, o aço carbono de baixa resistência 
comporta-se tão bem quanto o aço carbono de alta resistência nessas condições. 



Efeito de água salgada na resistência à fadiga do alumínio. (Extraído de 
Stubbington e Forsyth, "Some Corrosion-Fatigue Observations on a High-Purity 
Aluminum-Zinc-Magnesium Alloy and Commercial D.T.D. 683 Alloy", J. ofthe 
Inst. of Metals, London, U. K., vol. 90, 1961-1962, pp. 347-354, com permissão.) 
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Os únicos tipos de aço que mantêm alguma resistência em água são os aços cro¬ 
mados (incluindo aço inoxidável), já que o elemento de liga confere proteção 
contra a corrosão. A Figura 6-32 mostra os efeitos de água salgada na resistência 
à fadiga de uma liga de alumínio. Apenas poucos dados estão disponíveis so¬ 
bre resistência de materiais em ambientes severos. Assim, torna-se difícil definir 
quaisquer fatores globais de redução de resistência para condições ambientais. 
A melhor abordagem é testar extensivamente todos os projetos e materiais nos 
ambientes em que irão operar. (Isso não é simples para as situações nas quais os 
efeitos tardios de cargas de baixa frequência são desejados, pois seria necessário 
um tempo experimental impraticável para a obtenção dos dados.) Com base na 
Figura 6-31, para aços carbono e aços de baixa liga em água pura, a relação entre 
S e , e S ut na Equação 6.5 a deve ser modificada para: 

S e : = 15 kpsi (lOO MPa) para aço carbono em água pura (6.8) 

Presumivelmente, um ambiente de água salgada seria ainda pior. 

Cálculo da resistência à fadiga corrigida S f ou do limite de fadiga corrigido 5 e 

Os fatores de redução da resistência podem agora ser aplicados ao limite de fadi¬ 
ga não corrigido S e , ou à resistência à fadiga não corrigida S r usando-se as Equa¬ 
ções 6.6 para a obtenção de valores corrigidos para propósitos de projeto. 


Desenho do diagrama S-N estimado 

As Equações 6.6 trazem informações a respeito da resistência dos materiais na 
região de alto-ciclo do diagrama S-N. Com informações similares para a região 
de baixo-ciclo, pode-se construir um diagrama S-N para materiais e aplicações 
particulares, como mostrado na Figura 6-33. A largura de banda de interesse é 
o regime fadiga de alto-ciclo de 10 3 a 10 6 ciclos e além. Suponha que S m seja a 
resistência do material a 10 3 ciclos. Dados de teste indicam que as seguintes esti¬ 
mativas para S m são razoáveis: 


flexão: 
força normal: 


S m = 0,9S„, 
S m = 0,75S„, 


(6.9) 


O diagrama S-N estimado pode agora ser desenhado em escala log-log como 
mostra a Figura 6-33. O eixo dos x percorre de N= 10 3 a N= IO 9 e além. O valor 
de S m da Equação 6.9 adequado ao tipo de carregamento é plotado em N = 10 3 . 
Observe que os fatores de correção da Equação 6.6 não foram aplicados a S m . 

Se o material apresenta um limite de fadiga, então S e corrigido da Equação 
6.6 é plotado em N e = 10 6 ciclos e uma linha reta é traçada entre S m e S e . A curva 




FIGURA 6-33 

Curvas S-N estimadas para (a) materiais com limite de fadiga e para (6) materiais sem limite de fadiga. 
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é continuada horizontalmente deste ponto em diante. Se o material não apresenta 
um limite de fadiga, então o S f corrigido da Equação 6.6 é plotado no número de 

•* g 

ciclos para o qual este foi gerado (mostrado para N f = 5 X 10)e uma linha reta 
é traçada entre S m e S f . Essa linha pode ser extrapolada para valores além desse 
ponto; no entanto, a precisão é questionável, embora seja um resultado provavel¬ 
mente conservador (ver Figura 6-10). 

A equação da reta que passa por S m e S e ou S f pode ser escrita como 

S{N) = aN b (6.10a) 


ou 


log S(N) = Ioga + blogN 


(6.10/j) 


Tabela 6-5 

Fatores z para Equação 6.10c 

n 2 

2 

1,0£6 

-3,000 

5,0£6 

-3,699 

1,0£7 

-4,000 

5,0£7 

-4,699 

1,0£8 

-5,000 

5,0E8 

-5,699 

1,0£9 

-6,000 

5.0E9 

-6,699 


onde S(N) é a resistência à fadiga correspondente a um N qualquer, e a e b são 
constantes definidas pelas condições de contorno. Para todos os casos, o ponto no 
qual a curva intercepta o eixoy é S(N) = S m em N = N t = 10 3 . Para o caso com limi¬ 
te de fadiga (Figura 6-33a), S(N) = S e em N= N 2 = 10 6 . Para os materiais que não 
apresentarem um limite de fadiga definido, a resistência à fadiga é tomada a certo 
número de ciclos: S(N) = S f em N = N 2 (Figura 6-33 b). Substituindo as condições 
de contorno na Equação 6.10Z> e resolvendo simultaneamente para a e b, tem-se: 

I (S 'l 

b= — log —— onde z = log IV, - log N 2 

* \ S e ) (6.10) 

log(a) = log(S m ) - b log() = log( S m ) 3b 

Observe que A, corresponde sempre a 1000 ciclos e seu log 10 vale 3. Para um 
material com ponto de limite de fadiga em N 2 = 10 6 , z = (3 - 6) = -3, como mos¬ 
trado na Tabela 6-5. Essa curva é válida apenas para o ponto de limite de fadiga, 
a partir do qual S(N) = S e , como mostrado na Figura 6-33 a. 

Para um material sem limite de fadiga definido e com S(N) = S f em N = /V, 
(Figura 6-33 b), os valores de z correspondentes aos vários valores de /V, são fa¬ 
cilmente calculados. Por exemplo, a curva na Figura 6-33 b mostra S.em N 2 = 5 x 
10 ciclos. Assim, o valor de z é: 


z @5£8 = log(1000) - log(5£8) = 3 - 8,699 = -5,699 


1 


5,699 


log 


K S fJ 


para S f @N 2 = 5E8 ciclos 


(6.10í/) 


As constantes para quaisquer outras condições de contorno são determinadas 
da mesma maneira. Alguns valores de z para uma gama de valores de N 2 com /V, 
fixo em 10 3 são apresentados na Tabela 6-5. Essas equações para a curva S-N 
permitem encontrar a vida em fadiga estimada, N, para qualquer resistência à fa¬ 
diga alternada S(N), ou, inversamente, o valor da resistência à fadiga, S(N), para 
qualquer número de ciclos N. 


EXEMPLO 6-1 


Determinação de diagramas S-N estimados para materiais 
ferrosos 


Problema Construa um diagrama S-N estimado para uma barra de aço 
e defina suas equações. Quantos ciclos de vida podem ser es¬ 
perados se a tensão alternada é de 100 MPa? 

Dados O S llt obtido experimentalmente é 600 MPa. A barra qua¬ 

drada tem 150 mm de lado e tem acabamento superficial de 
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laminado a quente. A temperatura máxima de operação é de 
500°C. O carregamento aplicado é flexão pura alternada. 

Hipóteses A vida infinita é requerida e pode ser obtida, pois este aço 

dúctil apresentará limite de fadiga. Será considerado um fa¬ 
tor para confiabilidade de 99,9%. 

Solução 


1 Como nenhuma informação sobre o limite de fadiga ou resistência à fadiga 
é fornecido, estima-se S e . com base no limite de ruptura usando a Equação 
6.5a. 

S e , = 0,5 S ul = 0,5(600) = 300 MPa (a) 

2 O carregamento é de flexão, portanto o fator de carregamento da Equação 
6.7 a é: 

C camg = 1,0 (b) 


3 A peça é maior que o corpo de prova e não tem seção circular, portanto um 
diâmetro equivalente baseado em 95% da tensão máxima (A 95 ) deve ser 
determinado e usado para encontrar o fator de tamanho. Para uma seção 
retangular sob flexão sem rotação, a área A 95 é definida na Figura 6.25c e o 
diâmetro equivalente é obtido por meio da Equação 6.1d: 


Ajj = 0,05 bh = 0,05(l50)(l50) = 1125 mm 2 

= 121,2 mm 


d „,„... = 


Açj 


0,0766 


1125 mm“ 
0,0766 


(c) 


e o fator de tamanho é encontrado pela Equação 6.7b: 

C tamnha = 1,189(121,2p 97 = 0,747 (d) 


4 O fator de acabamento superficial é indicado pela Equação 6.7 e e pelos va¬ 
lores da Tabela 6-3 para o acabamento por laminação a quente especificado. 

C mperf = AS b UI = 57,7(600) °' 718 = 0,584 (c) 


5 O fator de temperatura é obtido da Equação 6.7/: 

c temp = 1 - 0,0058(r - 450) = 1 - 0,0058(500 - 450) = 0,71 (/) 

6 O fator de confiabilidade é obtido por meio da Tabela 6-4 para 99,9%: 

C conf = 0,753 (g) 


1 O valor corrigido do limite de fadiga S e pode agora ser calculado pela Equa¬ 
ção 6.6: 


ç — r r C C C S 

^e carreg tamanho superf '~'temp conf ^e’ 

= l,0(0,747)(0,584)(0,7l)(0,753)(300) 
S, = 70 MPa 


(h) 


Para criar o diagrama S-N é necessário estimar a tensão S ln em 10' ciclos de 
acordo com a Equação 6.9 para flexão. 


S m = 0,90 S u , = 0,90(600) = 540 MPa 


(0 


9 O diagrama S-N estimado é mostrado na Figura 6-34 com os valores de S m 
e de S e acima. As equações das duas linhas são obtidas pelas Equações de 
6.10a a 6.10c assumindo que S e começa aos 10 6 ciclos. 
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Diagrama S-N e linha de tensão alternada aplicada mostrando o ponto de falha 
para o Exemplo 6-1. 


b = “ 3 l0g 


^ | = ->g| ^ | = -0,295765 


U) 


log(a) = log(5 m ) - 3b = log[540] - 3(-0,295 765) : a = 4165,707 


S(N) = a N b = 4165,707 Ai -0 ' 295 765 MPa 
S(N) = S e = 70 MPa 


10 3 < IV < 10 6 
N > 10 6 


10 O número de ciclos de vida para qualquer nível de tensão alternada pode ser 
determinado com as Equações ( k ). Para a tensão alternada aplicada de 100 
MPa tem-se: 


100 = 4165,707IV~ 0 ' 295 765 1 0 3 < IV < 10 6 

loglOO = log4165,707- 0,295765log N 
2 = 3,619689 - 0,2957651oglV 

log Al = 2 ~ 3,619689 = 5,476270 
e -0,295765 

N = io 5 ' 476270 = 3,0E5 ciclos 


A Figura 6-34 mostra a interseção da linha de tensão alternada aplicada 
com a curva de falha em N= 3E5 ciclos. 


11 Os arquivos EX06-01 encontram-se no CD-ROM que acompanha este livro. 


EXEMPLO 6-2 


Determinação de diagramas S-N estimados para materiais 
não ferrosos 

Problema Construa um diagrama S-N estimado para uma barra de alu¬ 
mínio e defina suas equações. Qual é o limite de fadiga corri¬ 
gido em 2E1 ciclos? 
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Dados O S ul para o alumínio 6061-T6 é 45000 psi. A barra forjada 

tem diâmetro de 1,5 in. A temperatura máxima de operação é 
de 300°F. O carregamento aplicado é torção pura. 

Hipóteses Será considerado um fator de confiabilidade de 99,0%. A re¬ 
sistência à fadiga não corrigida será tomada a 5E8 ciclos. 

Solução 

1 Como nenhuma informação sobre a resistência à fadiga é fornecida, estima- 
-se S; com base no limite de ruptura usando a Equação 6.5c. 

Sf =0,4 S ut para S ut < 48 ksi 

Sf b 0,4(45.000)= 18.000 psi (fl) 

Esse valor corresponde a N= 5E8 ciclos. Não há limite de fadiga na curva 
S-N do alumínio. 

2 O carregamento é torção pura\ portanto, o fator de carregamento da Equa¬ 
ção 6.7a é: 

C camg = 1,0 (b) 

pois a tensão de cisalhamento na torção aplicada será convertida em uma 
tensão normal equivalente de Von Mises para comparação no diagrama de 
resistência S-N. 

3 O tamanho da peça é maior que o do corpo de prova e sua seção é circular; 
portanto, o fator de tamanho pode ser estimado pela Equação 6.7b, notando 
que esta relação é baseada nos dados para aços: 

C tamanh0 = 0,869 (d equiv ) °' 097 = 0,869(1,5)^ 097 = 0,835 (c) 

4 O fator de acabamento superficial é encontrado pela Equação 6.1 e usando 
os dados da Tabela 6-3 para peças forjadas, lembrando que essas relações 
foram desenvolvidas para aço e podem ser menos precisas para alumínio. 

c mpe4 = AS 1 :, = 39,9(45) 0 ’" 5 = 0,904 (d) 

5 A Equação 6.7/aplica-se apenas para aço; portanto, assume-se: 

c Km p = 1 O) 

6 O fator de confiabilidade é obtido da Tabela 6-4 para 99,0%: 

C conf =0,814 (/) 


7 A resistência à fadiga corrigida Separa N = 5E8 pode agora ser calculada 
pela Equação 6.6: 

S =C C C CCS 

^ f ^carreg tamanho superf terrp conf ^j 

= 1,0(0,835)(0,904)(l,0)(0,814)(l8000) = 11063 psi ( g) 


8 Para construir o diagrama S-N precisa-se ainda estimar a tensão S m a 10 3 
ciclos com base na Equação 6.9. Observe que o valor para o caso de flexão 
é usado para o caso de torção. 


S m = 0,90 S llt = 0,90(45000) = 40500 psi (h) 


9 O coeficiente e o expoente da curva S-N corrigida, assim como sua Equa¬ 
ção, são obtidos a partir da Equação 6.10c. O valor de z é tirado da Tabela 
6-5 para S f a 5E8 ciclos. 


342 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


b = — 


1 


5,699 


log 


\ S f ) 


1 


5,699 


log 


f 40500 ] 

111063 J ' 


-0,0989 


(0 


log(a) = log(5 m ) - 3b = log[40500] - 3(-0,0989): a = 80193 

10 A resistência à fadiga para a vida desejada de N= 2E1 ciclos pode ser ava¬ 
liada pela Equação para a curva S-N corrigida: 

S(N) = aN h = 80193V~°' 0989 = 80193(2e7)“°’ 0989 = 15209 psi (j) 


S(N) é maior que S f por ter sido calculado para uma vida menor em compa¬ 
ração à resistência à fadiga estipulada anteriormente. 

11 Observe a ordem das operações. Primeiro foi encontrada uma resistência à 
fadiga não corrigida S f . para uma vida cíclica padrão ( N = 5 £8), então esta foi 
corrigida de acordo com os fatores apropriados das Equações 6.7. Só a partir 
daí é que foi criada a Equação 6.10a para a curva S-N de forma que esta passe 
pelo valor corrigido Separa IV = 5E8. Se a Equação 6.10a tivesse sido criada 
usando o valor não corrigido S f ,, resolvida para a vida desejada ( N= 2E1), e se 
os fatores de correção tivessem sido aplicados depois, o resultado seria diferen¬ 
te e incorreto. Por serem funções exponenciais, a superposição não é válida. 

12 Os arquivos EX06-02 encontram-se no CD-ROM. 


6.7 ENTALHES E CONCENTRAÇÃO DE TENSÕES 

Entalhe ou descontinuidade é um termo genérico neste contexto e refere-se a 
qualquer contorno geométrico que interrompa o “fluxo de forças” pela peça, 
como descrito na Seção 4.15. Uma descontinuidade pode ser um furo, uma 
ranhura, um chanfro, uma mudança abrupta na seção transversal ou qualquer 
interrupção nos contornos lisos da peça. As descontinuidades relevantes nesse 
contexto são aquelas introduzidas no projeto para desempenhar alguma função 
de engenharia, como ranhuras para anéis elásticos, arredondamentos em mu¬ 
danças do diâmetro de eixos (ressaltos), etc. Espera-se que o engenheiro siga 
as boas recomendações práticas de projeto e mantenha os raios desses entalhes 
os maiores possíveis, reduzindo as concentrações de tensões como descrito na 
Seção 4.15. Entalhes de raio extremamente pequeno não são uma boa prática de 
projeto e, se existentes, devem ser tratados como trincas e com os princípios da 
mecânica da fratura usados para prever falhas. (Ver Seções 5.3 e 6.5). Uma des¬ 
continuidade ou entalhe causa uma concentração de tensões que aumenta os ní¬ 
veis de tensão localmente, podendo inclusive levar a um escoamento localizado. 
Na discussão sobre concentração de tensões nos Capítulos 4 e 5, na qual apenas 
cargas estáticas foram consideradas, os efeitos de concentração de tensões eram 
apenas importantes para os materiais frágeis. Supôs-se que os materiais dúcteis 
escoariam na região de concentração de tensões, aliviando as tensões até níveis 
aceitáveis. Na presença de cargas dinâmicas a situação torna-se diferente, já que 
materiais dúcteis se comportam como se fossem frágeis em falhas por fadiga. 

Os fatores de concentração de tensão teóricos K t para tensões normais e K ls 
para tensões de cisalhamento foram definidos e abordados na Seção 4.15. (Ambos 
serão referidos aqui como K t . ) Esses fatores fornecem uma indicação do grau de 
concentração de tensão em um entalhe de contorno particular e são usados multi¬ 
plicando a tensão nominal atuante na seção transversal que contém o entalhe (ver 
Equação 4.31). Muitos desses fatores teóricos ou geométricos de concentração de 
tensão foram determinados para diversos carregamentos e geometrias e encon¬ 
tram-se publicados em várias referências. 130 311 Para cargas dinâmicas é necessário 
modificar o fator de concentração de tensão de acordo com a sensibilidade do 
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material a essas descontinuidades de modo a se obter o fator de concentração de 
tensão em fadiga, K f , o qual pode ser aplicado às tensões dinâmicas nominais. 


Sensibilidade ao entalhe 

Os materiais apresentam diferentes sensibilidades a concentrações de tensão, de¬ 
nominadas sensibilidade ao entalhe do material. Em geral, quanto mais dúctil é o 
material, menor sua sensibilidade ao entalhe. Materiais frágeis são mais sensíveis a 
descontinuidades. Como a ductilidade e a fragilidade dos metais estão fortemente 
relacionadas à resistência e à dureza, materiais de baixa resistência e pouco duros 
tendem a ter menor sensibilidade a descontinuidades frente aos de alta resistência 
e duros. A sensibilidade ao entalhe depende também do raio de arredondamento do 
entalhe (que mede o quão bruscas são as descontinuidades). A medida que o raio 
de arredondamento se aproxima de zero, a sensibilidade ao entalhe do material 
decresce e também se aproxima de zero. Esse fato é de certa forma inesperado, 
pois, como visto na Seção 4.15, o fator de concentração de tensão teórico K t tende 
a infinito quando o raio de arredondamento se aproxima de zero. Caso não houves¬ 
se uma redução na sensibilidade ao entalhe dos materiais para raios próximos de 
zero, os engenheiros teriam dificuldades para projetar peças capazes de suportar 
qualquer nível de tensão nominal quando há descontinuidades presentes. 

Neuber 1321 foi responsável pelos primeiros estudos minuciosos dos efeitos de 
descontinuidades e propôs uma equação para o fator de concentração de tensão 
em fadiga em 1937. Kuhn 1331 posteriormente revisou a equação de Neuber e ex¬ 
perimentalmente levantou dados para a constante de Neuber (uma propriedade 
do material), necessária em sua equação. Peterson 1301 subsequentemente refinou a 
abordagem e desenvolveu o conceito de sensibilidade ao entalhe q definido por: 

K f - 1 

9 = ~^—r (6.11a) 

K t - 1 

onde K t é o fator de concentração de tensões teórico (estático) para a geometria 
particular e K f é o fator de concentração de tensões em fadiga (dinâmico). A 
sensibilidade ao entalhe q varia entre 0 e 1. Essa equação pode ser reescrita para 
determinar K f . 

K f = \ + q(K,-í) (6.11 b) 


O procedimento consiste em primeiro determinar a concentração de tensões 
teóricas K t para a geometria e o carregamento particulares, então estabelecer a 
sensibilidade ao entalhe apropriada para o material escolhido e usá-los na Equa¬ 
ção 6.11 b para encontrar o fator dinâmico de concentração de tensões K f . A ten¬ 
são nominal dinâmica para qualquer situação é então multiplicada pelo fator K f 
para tensão de tração (K fs para tensão de cisalhamento) da mesma maneira que foi 
feito para o caso estático: 


o = K f a nom 


X = Kr T 

fs nom 


( 6 . 12 ) 


Observe na Equação 6.11 que quando q = 0, K f - 1 e não há aumento da 
tensão nominal na Equação 6.12. Quando q = 1, K f = K t e o efeito total do fator 
geométrico de concentração de tensões é observado na Equação 6.12. 

A sensibilidade ao entalhe q pode ainda ser definida a partir da fórmula de 
Kuhn-Hardrath 1331 em termos da constante de Neuber a e do raio do entalhe r, 
ambos expressos em polegadas. 


q = 


1 


1 + 


'Jã 

VT 


(6.13) 
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Limite de ruptura S ut (kpsi) 

FIGURA 6-35 

Constantes de Neuber para aço e alumínio. (Extraído de ASME Paper 843c, "The 
Prediction of Notch and Crack Strength under Static or Fatigue Loading" by P. 
Kuhn, April 1964.) 


Fatores de sensibilidade ao entalhe para aços kpsi (MPa) 



(in)- 0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 


Raio de arredondamento, r 


FIGURA 6-36 Parte 1 

Curvas de sensibilidade ao entalhe para aços calculadas a partir da Equação 6.13 com os dados da Figura 6-35, como 
originalmente proposto por R. E. Peterson em “Notch Sensitivity", Capítulo 13 em Metal Fatigue by G. Sines and J. 
Waisman, McGraw-Hill, New York, 1959. 
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0 ---------- 

(in)- 0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 


Raio de arredondamento, r 

Fatores de sensibilidade ao entalhe para alumínio recozido e encruado (-0 e -H) 



(in)- 0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 

Raio de arredondamento, r 


FIGURA 6-36 Parte 2 


Curvas de sensibilidade ao entalhe para aços calculadas a partir da Equação 6.13 com os dados da Figura 6-35, como 
originalmente proposto por R. E. Peterson em "Notch Sensitivity", Capítulo 13 em Metal Fatigue by G. Sines and J. 
Waisman, McGraw-Hill, New York,1959. 
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Tabela 6-6 

Constante de Neuber para aços 

S ut (ksi) 

V~ã" (in 05 ) 

50 

0,130 

55 

0,118 

60 

0,108 

70 

0,093 

80 

0,080 

90 

0,070 

100 

0,062 

110 

0,055 

120 

0,049 

130 

0,044 

140 

0,039 

160 

0,031 

180 

0,024 

200 

0,018 

220 

0,013 

240 

0,009 


Tabela 6-7 

Constante de Neuber para alumínio 
recozido 

S ul (kpsi) 

\[T (in 0 5 ) 

10 

0,500 

15 

0,341 

20 

0,264 

25 

0,217 

30 

0,180 

35 

0,152 

40 

0,126 

45 

0,111 


Observe que a constante de Neuber é definida como a raiz quadrada de a, 
não como a, portanto é diretamente substituída na Equação 6.13, enquanto o va¬ 
lor de r deve ter sua raiz quadrada extraída. A Figura 6-35 mostra um gráfico da 
constante de Neuber Vã para três tipos de materiais, e as Tabelas 6-6 a 6-8 trazem 
dados retirados daquela figura. Observe na Figura 6-35 que, para esforços de tor¬ 
ção em aços, o valor de Vã pode ser obtido utilizando-se a curva correspondente 
à tração, porém com o valor de S ul do material acrescido de 20 kpsi. 

Na Figura 6-36, as partes 1 e 2 mostram curvas de sensibilidade ao entalhe 
para aços e alumínios (respectivamente) geradas com a Equação 6.13 usando os 
dados da Figura 6-35. Essas curvas são para entalhes cuja profundidade é menor 
que quatro vezes o raio da raiz e devem ser usadas com cuidado para entalhes de 
maior profundidade. 

O valor completo do fator de concentração de tensões em fadiga K f aplica- 
-se apenas ao final do regime FAC (N = I O 6 -1 ()' ciclos). Alguns autores [10 ' 30 ' 341 
recomendam a aplicação de uma parcela reduzida de K f , denominada K f ., para 
tensões alternadas para N = 10 3 ciclos. Para materiais de alta resistência ou frá¬ 
geis, K f ,, é próximo de K f . mas para materiais dúcteis ou de baixa resistência, K f , 
aproxima-se de 1. Outros autores 1351 recomendam a aplicação do valor completo 
de ^mesmo a 10 3 ciclos. A última abordagem é mais conservadora, visto que 
dados indicam que os efeitos da concentração de tensões são menos pronuncia¬ 
dos para valores de N baixos. Será adotada a abordagem conservativa e K f será 
aplicado uniformemente ao longo da faixa de FAC, pois as incertezas ao redor 
das estimativas do limite de fadiga e os vários fatores de modificação encorajam 
o conservadorismo. 


EXEMPLO 6-3 


Determinação dos fatores de concentração de tensão em 
fadiga 

Problema Uma barra retangular com ressalto similar à da Figura 4-36 
suporta esforços de flexão. Determine o fator de concentração 
de tensão em fadiga para as dimensões fornecidas. 

Dados Usando-se a nomenclatura da Figura 4-36, D = 2,d = í,8er = 

0,25. O material apresenta S ut = 100 kpsi. 

Solução 

1 O fator geométrico de concentração de tensão K t é obtido a partir da equa¬ 
ção na Figura 4-36: 



onde A e b são dados na própria figura em função da razão D/d, que vale 
2/1,8 = 1,111. Para essa razão, A = 1,0147 e b = -0,2179, resultando em: 

( 0 25 ')“°’ 2179 

K, = 1,01471 =1,56 (b) 

2 A sensibilidade ao entalhe q do material pode ser encontrada usando-se a 
constante de Neuber Vã da Figura 6-35 e das Tabelas 6-6 a 6-8 em combi¬ 
nação com a Equação 6.13, ou lendo-se o valor de q diretamente da Figura 
6-36. O método anterior será aplicado. A constante de Neuber de acordo com 
a Tabela 6-6 para S ut = 100 kpsi é 0,062. Observe que essa é a raiz quadrada 
de a: 
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1 



J_ 

0,062 

VÕ25 


0,89 


(c) 


3 O fator de concentração de tensão em fadiga pode então ser obtido pela 
Equação 6.1 \ lr. 

K f = 1 + q(K, - l) = 1 + 0,89(1,56 - l) = 1,50 (d) 

4 Os arquivos EX06-03 encontram-se no CD-ROM. 


6.8 TENSÕES RESIDUAIS 

As tensões residuais referem-se a tensões que são “embutidas” em uma peça sobre 
a qual não há esforços atuando. A maioria das peças apresenta tensões residuais 
devido a seus processos de fabricação. Qualquer procedimento como conforma¬ 
ção ou tratamento térmico que crie deformações locais acima do limite de esco¬ 
amento provoca tensões assim que a deformação for removida. Um bom projeto 
requer que o engenheiro procure utilizar as tensões residuais para, no mínimo, não 
criar efeitos negativos na resistência e, preferivelmente, criar efeitos positivos. 

A falha por fadiga é um fenômeno característico de tensões de tração. As 
Figuras 6-17 e 6-18 ilustram os efeitos benéficos de tensões de compressão mé¬ 
dias na resistência à fadiga. Enquanto o projetista tem pouco ou nenhum controle 
sobre a presença ou ausência de uma tensão de compressão média no padrão de 
carregamento a que a peça estará sujeita, há técnicas que permitem a introdução 
de tensões residuais de compressão em uma peça antes dela ser colocada em 
serviço. Implantadas devidamente, essas tensões residuais podem realizar me¬ 
lhorias significativas na vida sob fadiga. Há diversos métodos para introdução de 
tensões residuais de compressão: tratamentos térmicos, tratamentos superfi¬ 
ciais e tratamentos mecânicos de pré-tensionamento. A maior parte deles dei¬ 
xa tensões de compressão biaxiais na superfície, tensões de compressão triaxiais 
sob a superfície e triaxiais de tração no centro da peça. 

Uma vez que a peça está em equilíbrio, as tensões residuais próximas à su¬ 
perfície devem ser equilibradas por tensões de tração no interior. Se o tratamento 
é feito de forma exagerada, o aumento das tensões internas de tração pode cau¬ 
sar a ruptura, portanto deve-se encontrar um meio-termo. Esses tratamentos são 
mais úteis quando a distribuição de tensão aplicada devido ao carregamento não 
é uniforme e é principalmente de tração na superfície, como na flexão alternada. 
Flexão em uma única direção apresentará picos de tensão de tração em apenas 
um lado da peça, e então o tratamento pode ser aplicado apenas a esse lado. A 
distribuição de tensões devido à força normal é uniforme ao longo da seção trans¬ 
versal e, portanto, um padrão não uniforme de tensão residual não traria benefí¬ 
cios, exceto no caso de haver entalhes na superfície que causem aumentos locais 
da tensão de tração. Nesta situação, tensões residuais de compressão tornam-se 
muito úteis. De fato, independentemente do carregamento, a distribuição de ten¬ 
sões de tração nos entalhes se reduzirá com a adição de tensões residuais de com¬ 
pressão nesses locais. Como entalhes do projeto se encontram frequentemente na 
superfície, pode-se aplicar um tratamento a eles. 

A introdução deliberada de tensões residuais de compressão é mais efetiva 
em peças fabricadas com materiais de alta resistência ao escoamento. Se o limite 
de escoamento do material for baixo, as tensões residuais podem não permanecer 
por muito tempo na peça devido ao posterior escoamento provocado por altas 
tensões aplicadas em serviço. Segundo Faires, 1361 aços com S < 80 kpsi mostra¬ 
ram melhorias iniciais, mas poucas melhorias duradouras quanto à resistência à 
fadiga. No entanto, Heywood [37J relatou aumentos de 50% na resistência à fadiga 
em roscas laminadas em aço de alta resistência. 


Tabela 6-8 

Constante de Neuber para alumínio 
encruado 

S ul (kpsi) 

\JT (in 0 5 ) 

15 

0,475 

20 

0,380 

30 

0,278 

40 

0,219 

50 

0,186 

60 

0,162 

70 

0,144 

80 

0,131 

90 

0,122 
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Tratamentos térmicos Tensões térmicas surgem sempre que uma peça é 
aquecida e resfriada, de maneira não uniforme, como na conformação a quente 
ou em tratamentos térmicos. Diversos métodos de tratamento térmico foram dis¬ 
cutidos no Capítulo 2. Eles podem ser divididos claramente em duas categorias, 
endurecimento completo, na qual a peça inteira é aquecida acima da tempera¬ 
tura de transição e então resfriada rapidamente, e endurecimento superficial, 
na qual apenas uma camada pouco profunda da superfície é aquecida acima da 
temperatura de transição e resfriada ou a peça é aquecida até uma temperatura 
inferior em uma atmosfera para adição de elementos endurecedores à superfície. 

Têmpera completa causa tensões residuais de tração na superfície. Se o 
carregamento na peça cria altas tensões de tração na superfície, como em flexão 
ou torção, ou se entalhes na superfície de uma peça sob força normal causam 
altas tensões locais de tração, então tensões residuais de tração irão piorar a situa¬ 
ção. Isso torna a têmpera completa menos desejável nesses casos. 

Têmpera superficial por cementação, nitretação, chama ou indução cria 
tensões residuais de compressão na superfície porque o aumento de volume 
associado à mudança de fase do material (ou adição de elementos) localiza-se 
próximo da superfície e o núcleo inalterado leva a parte externa à compressão. 
Essa tensão de compressão superficial pode ter um efeito benéfico significativo 
na resistência à fadiga. Uma parte do material não sabe ou não se importa se a 
tensão nela aplicada é causada por alguma força externa ou por uma interna, 
residual. O material sente uma tensão reduzida que é a soma algébrica da tensão 
de tração (aplicada alternadamente) positiva e da tensão de compressão (resi¬ 
dual média) negativa. Se uma peça sob fadiga for receber tratamento térmico, a 
têmpera superficial oferece vantagens significativas sobre a têmpera completa. 
A Figura 6-37 mostra os efeitos da nitretação e cementação no estado de tensão 
residual próximo à superfície, e mostra a distribuição de tensões de tração e de 
compressão através da espessura de uma peça cementada. 

Tratamentos superficiais Os métodos mais comuns para introdução de ten¬ 
sões residuais superficiais são o jateamento de esferas e a conformação a frio. 
Ambos envolvem o escoamento por tração da camada superficial a uma certa 
profundidade. O escoamento seletivo de uma porção do material causa tensões 
residuais de sinal oposto desenvolvidas na região interior do material livre de ten¬ 
são que tenta forçar o material escoado de volta a sua posição original. A regra é: 
para proteção contra tensões futuras em um determinado sentido, aplica-se uma 
sobretensão ao material (isto, é provoca-se seu escoamento) no mesmo sentido 
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FIGURA 6-37 

Distribuição de tensões residuais devido ao encruamento da superfície. (Extraído da Fig. 5.1, p. 51 e Fig. A-13, p. 202, em 
Almen e Black, 1963, Residual Stresses and in Fatigue in Metals, McGraw-Hill, New York, com permissão.) 
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em que as tensões aplicadas ocorrerão. Uma vez que estamos tentando evitar 
tensões resultantes de tração na fadiga, deve-se escoar o material, que será soli¬ 
citado à tração, com o objetivo de desenvolver tensões residuais de compressão. 
Esta técnica de trabalho a frio da superfície era conhecida dos antigos ferreiros 
que martelavam a superfície de espadas ou molas de carruagens quando frias 
como último passo para aumentar a resistência destas. 

O jateamento de esferas* é um método de execução relativamente fácil e 
pode ser aplicado a peças de praticamente qualquer formato. A superfície da peça 
é impactada com um fluxo de esferas feitas de aço, ferro fundido endurecido a 
frio, vidro, cerâmica, cascas de nozes, ou outro material. O jateamento mais duro 
é usado em peças de aço, e o menos duro, em metais não ferrosos. A esfera é 
atirada na peça a uma alta velocidade, proveniente ou de um cilindro rotativo ou 
de jatos de ar através de bocais. Os impactos das esferas deformam a superfície, 
fazendo com que o material escoe e criando uma aparência marcada, com saliên¬ 
cias em baixo relevo (depressões). A superfície é essencialmente esticada a uma 
área maior, e o material da camada inferior força a superfície de volta criando um 
estado de tensão residual de compressão. Pode haver também encruamento do 
material da superfície, o que aumenta sua dureza e sua resistência ao escoamento. 

Pode-se alcançar níveis elevados de tensão de compressão, até valores de cerca 
55% do limite de ruptura do material.’ A profundidade de penetração da tensão 
de compressão pode chegar a 1 mm. É difícil determinar precisamente o nível de 
tensão residual em uma peça jateada, pois seria necessário destruí-la para tanto. 
Se uma fatia do material for retirada por corte até uma profundidade abaixo da ca¬ 
mada jateada, a abertura irá movimentar-se no sentido do fechamento, e o grau de 
fechamento é uma medida das tensões residuais presentes. A Figura 6-38 ilustra a 
distribuição de tensões residuais resultantes do jateamento de esferas em dois aços 
com diferentes limites de escoamento. O pico de tensão de compressão ocorre logo 
abaixo da superfície e decai rapidamente com a profundidade. 

O grau de jateamento de esferas pode ser medido durante o tratamento incluin- 
do-se uma tira padrão do ensaio Almen na câmara de jateamento. A tira delgada de 
teste é fixada de modo que apenas uma de suas faces seja jateada. Quando retirada 
da fixação, a tira curva-se por causa das tensões de compressão em uma face. A 
altura de sua curvatura é convertida para um número de Almen que indica o grau 
de jateamento que a peça (e a tira) recebeu. Se não houver dados específicos dis¬ 
poníveis para o nível de tensão residual presente após o jateamento de esferas, uma 
maneira conservadora de considerar seu benefício é estipular o fator de superfície 
C, rl = 1 no cálculo da resistência à fadiga corrigida com a Equação 6.8. 



0 40 80 120 160 

Tensão de compressão, 1000 psi 


FIGURA 6-38 

Distribuição de tensões residuais provocadas por jateamento de esferas. (Extraído 
da Fig. 5.11, p. 58, in Almen and Black, 1963, Residual Stresses and Fatigue in 
Metals, McGraw-Hill, New York, com permissão.) 


* Uma discussão definitiva e excelente a 
respeito de jateamento de esferas pode ser 
encontrado em Lenghorn, G., ‘‘The Story 
of Short Peening", A.S.N.E. Journal, Nov. 
1957, pp. 653-665, também disponível em 
http://www.shortpeener.com/learning/ 
story_peening.pdf. Qualquer pessoa seria¬ 
mente interessada em jateamento de esfe¬ 
ras deveria ler este artigo. 

Da mesma forma, o livreto “Shot Peening 
Applications", 8ed., disponível pela Metal 
Improvement Company Inc. (www.meta- 
limprovement.com), é uma valiosa fonte e 
referência sobre jateamento de esferas. 
Outra fonte é a apresentação online em 
http://www.straaltechniek.net/files/straal- 
techniek_shot_peening_presentation.pdf 
+ American Gear Manufacturers Association 
Specification AGMA 938-A05 
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* Veja: http://www.llnl.gov/str/March01/ 
Hackel301.html e http://www.geartechno- 
logy.com/mag/archive/revl 101 .pdf para 
mais informações. 

+ A capacidade de alguns líquidos de trans¬ 
mitir pressão rapidamente é limitada pelo 
aumento da viscosidade a altas temperatu¬ 
ras. Gasolina sem chumbo e alguns outros 
líquidos suportam pressões de cerca de 
200.000 psi sem prejudicar seriamente a sua 
transmissibilidade de pressão. Alguns fluidos 
tornam-se sólidos por volta de 100.000 psi. 
Água forma gelo-VI a aproximadamente 
155.000 psi, entupindo a tubulação ou 
o canal. Fonte: D. H. Newhall, Harwood 
Engineering Inc, Walpole, Mass., personal 
communication, 1994. 
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O jateamento de esferas é bastante usado em peças como lâminas de ser¬ 
ra de corrente, virabrequins, hastes de conexão, bielas, engrenagens e molas. 1381 
Em peças muito grandes, o martelamento é às vezes usado, no qual um martelo 
pneumático com uma esfera endurecida é aplicado para produzir impactos em 
regiões da superfície que estarão sujeitas a altas tensões (como as raízes de dentes 
de engrenagens). Obtêm-se maiores benefícios com jateamento em peças de aço 
de alta resistência, uma vez que ele pode gerar tensões residuais de compressão de 
cerca de 55% do seu S llt mais alto. É particularmente benéfico para superfícies de 
peças forjadas ou laminadas a quente, que se tornam rugosas e pouco duras devido 
à descarbonetação. Peças cromadas ou niqueladas podem recuperar seus níveis de 
resistência à fadiga anteriores à aplicação do revestimento metálico por meio do 
jateamento antes do revestimento. Se o jateamento for feito antes do revestimento, 
não só o efeito negativo do revestimento será impedido como também se obterá 
uma resistência à fadiga superior à original da peça não revestida, como mostrado 
na Figura 6-29. Molas helicoidais adequadamente jateadas podem apresentar um 
aumento em sua resistência à fadiga ao ponto de falharem por escoamento antes 
de falharem por fadiga. 1381 Portanto, o jateamento de esferas é obviamente uma 
técnica útil para a melhoria da vida em fadiga de componentes altamente solicita¬ 
dos, além de não provocar aumentos excessivos nos custos de produção. 

O jateamento a laser é uma técnica desenvolvida recentemente que usa la¬ 
ser pulsado para jatear 1 m 2 de metal por hora. Cada onda de choque gerada no 
material por um pulso de laser cria tensão de compressão residual com 1 a 2 mm 
de profundidade sobre uma área de 25 mm', mais profundo que algumas técnicas 
de jateamento com esferas, e prolonga a vida em fadiga 3 a 5 vezes mais do que 
as técnicas de jateamento com esferas convencionais. O jateamento a laser é mais 
lento e mais caro que o jateamento com esferas e, por vezes, é usado em áreas 
críticas, como bordos de ataque de pás de turbinas e raízes de dentes da engre¬ 
nagem após a aplicação do jateamento com esferas na peça.* Diferentemente do 
jateamento com esferas, o jateamento a laser não afeta a superfície. 

A conformação a frio pode ser realizada em superfícies de revolução como 
eixos, em superfícies planas que possam ser passadas entre roletes e em interio¬ 
res de furos. Por exemplo, um rolo endurecido pode ser pressionado contra um 
eixo enquanto este gira em um torno. As forças elevadas causam deformações 
locais sob o rolo, que resultam em tensões residuais de compressão na superfície, 
protegendo a peça dos efeitos de tração devido à flexão rotativa e às solicitações 
alternadas de torção em serviço. A conformação a frio é útil especialmente nos 
filetes, ranhuras, ou outros concentradores de tensões. 

Furos e canais podem ser conformados a frio ao se forçar um mandril de diâ¬ 
metro ligeiramente maior pelo furo para expandir o diâmetro interno por defor¬ 
mação e criar tensões residuais de compressão. Isso é feito geralmente em canos 
de armas de fogo (canhão) por um processo denominado autofrettage . O auto- 
frettage é realizado também passando-se um cilindro de aço pelo cano da arma, 
que deixa um pequeno espaço em forma de coroa circular, selando as extremida¬ 
des, enchendo o espaço na forma de coroa circular com gasolina,' pressurizando 
o fluido a 200.000 psi. A pressão hidrostática deforma a superfície interna em 
tração, criando tensões residuais de compressão e protegendo-a contra falhas por 
fadiga devido a tensões de tração cíclicas que surgem quando se dispara a arma. 

As extremidades de furos em qualquer componente podem ser alargadas 
deformando-se suas bordas com uma ferramenta cônica para criar tensões com¬ 
pressivas ao longo dessa região de concentração de tensões na superfície. A re¬ 
dução das dimensões de um lingote plano por laminação a frio introduz tensões 
residuais de compressão na superfície e de tração no interior. A laminação exces¬ 
siva pode provocar trincas por tração por exceder a resistência à tração estática no 
centro. O material pode ser recozido entre laminações sucessivas com o intuito 
de evitar a situação descrita acima. 
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OPERAÇÕES DE PROCESSAMENTO A FRIO E ESTADO DE TENSÕES RESULTANTE 



Após conformação e tratamento térmico 



Após carregamento acima da resistência ao escoamento 


Tensão residual após operação de pré-ajuste 
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jateamento de esferas 
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Após aplicação da máxima carga de serviço 
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FIGURA 6-39 

Tensões residuais por pré-tensionamento e jateamento de esferas em uma lâmina 
de mola transversal. (Extraído da Fig. 6.2, p. 61, in Almen and Black, Residual 
Stresses and Fatigue in Metals, McGraw-Hill, New York, 1963, com permissão.) 


Pré-tensionamento mecânico Para componentes que sofrem esforços dinâmi¬ 
cos em apenas uma direção durante a operação, como molas de suspensão de veí¬ 
culos, o pré-tensionamento é um modo eficiente de introduzir tensões residuais. 
Refere-se a sobrecarregar deliberadamente o componente no mesmo sentido dos 
esforços de operação, antes dele ser colocado em uso. A deformação que ocorre 
durante o pré-tensionamento cria tensões residuais benéficas. 

A Figura 6-39 ilustra um exemplo de pré-tensionamento aplicado a uma mola 
de caminhão. A mola é formada inicialmente com contorno maior do que o ne¬ 
cessário para a montagem. Ela é, então, colocada em um apoio com carregamento 
exatamente semelhante ao de serviço, porém a um nível abaixo da sua resistência 
ao escoamento (em tração) para ajustá-la previamente. Quando a carga é retira¬ 
da, a mola retorna a uma nova forma, que é aquela desejada para a montagem. 
Porém, a recuperação elástica levou o material que havia sido deformado a um 
estado de tensão residual, que estará no sentido contrário (compressão) ao da car¬ 
ga aplicada. Assim, essa tensão residual agirá protegendo a peça contra as cargas 
operacionais de tração. Os padrões de tensão residual são mostrados na figura, 
que também indica o resultado do jateamento de esferas na superfície superior 
após o pré-ajuste. Os dois tratamentos complementam-se na superfície superior 
neste caso, proporcionando maior proteção contra tensões de tração flutuantes 
em serviço. Observe que, se a peça sofresse carregamento alternado em serviço, a 
ponto de deformar a superfície superior em compressão, isso aliviaria a tensão de 
compressão benéfica e comprometeria a vida da peça. Portanto, essa abordagem é 
mais eficiente para peças cujas tensões de serviço são só em um sentido. 

Resumo As tensões residuais de compressão podem tornar-se “o melhor amigo 
do projetista de peças sob fadiga”. Configuradas apropriadamente, tensões residuais 
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benéficas podem tomar seguro um projeto que de outra maneira não poderia ser 
trabalhado. O projetista deve familiarizar-se minuciosamente com os meios dis¬ 
poníveis para a criação dessas tensões. Essa descrição sucinta tem intenção ape¬ 
nas de servir como uma introdução para um tópico complicado, e recomenda-se 
que o leitor consulte as obras sobre tensões residuais, algumas das quais estão 
citadas na bibliografia deste capítulo. 

Se puderem ser obtidos dados quantitativos a respeito dos níveis de tensões 
residuais desenvolvidos em uma peça específica (geralmente por meio de ensaios 
destrutivos), então esses dados podem ser usados para determinação dos níveis 
seguros de aplicação de tensões. Na ausência dessas informações quantitativas, 
o projetista fica limitado a considerar o uso desses tratamentos para fornecer um 
coeficiente de segurança adicional, que apesar de não ser bem quantificado, é 
direcionado corretamente. 

6.9 PROJETO PARA FADIGA DE ALTO-CICLO 

Agora temos condições de considerar a aplicação de todas as informações apre¬ 
sentadas sobre falha por fadiga com o intuito de evitá-la no projeto de peças sob 
esforços dinâmicos. Há quatro categorias básicas que podem ser tratadas separa¬ 
damente, apesar de três delas serem apenas casos especiais da quarta categoria, o 
caso geral. Como será visto, a mesma abordagem geral para a solução de todas as 
quatro categorias é, além de possível, desejável. No entanto, lidar com elas sepa¬ 
radamente, antes de apresentar o método de solução geral, deve auxiliar na com¬ 
preensão de suas resoluções. 

A Figura 6-40 ilustra as quatro categorias em uma matriz. As colunas definem 
a presença ou ausência de tensão média. O caso de alternância completa apresenta 
uma tensão média nula, enquanto o caso de tensão variada apresenta um valor mé¬ 
dio não nulo. Ambos têm componentes alternadas. As linhas definem a presença 
de componentes de tensão aplicadas em apenas um eixo, ou em mais de um. O 
caso uniaxial representa casos de carregamento simples, como esforços axiais pu¬ 
ros ou flexão pura. O caso multiaxial é o geral e permite componentes de tensões 
normais aplicadas em todos os eixos, combinados com tensões de cisalhamento 
aplicadas a qualquer face do elemento cúbico infinitesimal de tensões. Na reali¬ 
dade, os casos de esforços puros são raros na prática. Haverá com mais frequência 
alguma combinação de tensões multiaxiais em elementos de máquinas. Ambos os 
casos de tensão alternada e de tensão variada são bastante encontrados na prática. 

Primeiramente será considerada a categoria mais simples (I), tensões unia- 
xiais alternadas. Muitos textos vão além e subdividem essa categoria em esforços 
de flexão, força normal, esforço de torção e apresentam abordagens separadas 
para cada um deles. Neste texto, todos estes serão combinados em uma categoria 
pelo cálculo da tensão equivalente de von Mises, a qual será comparada à resis¬ 
tência à fadiga corrigida do material escolhido. Isso elimina a necessidade de 
considerar a torção pura como um caso especial. 

A seguir, tensões uniaxiais variadas serão consideradas (categoria II). Acres- 
centa-se a complicação da tensão média não nula, e o diagrama de Goodman 
modificado será empregado em conjunto com o diagrama S-N (mais simples). A 
tensão equivalente de von Mises será utilizada para converter esforços de torção 
pura em uma forma equivalente de tensão de tração. 

Finalmente, serão estudadas as categorias gerais de tensões multiaxiais em 
ambos os casos de esforços alternados (III) e variados (IV) e será apresentada 
uma “abordagem universal” recomendada, aplicável a todas as categorias para as 
situações de carregamento mais comuns. Espera-se que essa abordagem simpli¬ 
fique um tópico complexo e forneça ao aluno um método que pode ser usado na 
maioria das situações de projeto para fadiga de alto-ciclo. 
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Tensões multiaxiais 

FIGURA 6-40 

Quatro categorias de situações de projeto para fadiga. 

6.10 PROJETO PARA TENSÕES UNIAXIAIS ALTERNADAS 

O exemplo mais simples de carregamento em fadiga é o da categoria I, tensão 
uniaxial alternada com tensão média nula (ver Figura 6-6a). Algumas aplicações 
comuns dessa categoria são flexão rotativa de um eixo suportando cargas estáti¬ 
cas, ou torque alternado em um eixo com cargas inerciais grandes e oscilatórias 
e um torque médio que é praticamente nulo comparado a essas oscilações. O 
processo pode ser descrito em um conjunto de etapas gerais: 

Etapas de projeto para tensões alternadas com carregamento uniaxial 

1 Defina o número de ciclos de carregamento N a que a peça será submetida 
ao longo de sua vida (esperada) em operação. 

2 Determine a amplitude das solicitações alternadas aplicadas de zero ao pico 
(Equação 6.1). Observe que um esforço estático em um eixo em rotação 
causa tensões alternadas. 

3 Defina um projeto preliminar da geometria da peça, baseado em boas práticas 
de engenharia, para que esta suporte as cargas aplicadas. (Ver Capítulos 3 e 4.) 

4 Determine os fatores geométricos de concentração de tensão apropriados 
K t (ou K ts para cisalhamento) nos entalhes da geometria da peça. Tente, é 
claro, minimizá-los por meio de um bom projeto. (Ver Seção 4.15.) 

5 Escolha um material preliminar para a peça e determine suas propriedades 
de interesse, como S ut , S y , S e . (ou S f , para a vida requerida) e q, com base 
em dados experimentais próprios, na literatura ou em estimativas descritas 
neste capítulo. 

6 Converta os fatores geométricos de concentração de tensões K t (ou K ls para 
cisalhamento) para fatores de concentração em fadiga K f , usando a sensibi¬ 
lidade ao entalhe do material, q. 

7 Calcule as amplitudes de tensões nominais alternadas a a (ou x a se o car¬ 
regamento for cisalhamento puro) nos pontos críticos da peça devido às 
cargas operacionais alternadas, utilizando as fórmulas básicas de cálculo 
de tensões (Capítulo 4) e aumentando-as o quanto for necessário com os 
fatores de concentração de tensão em fadiga (Seção 4.15 e 6.7.) 

8 Calcule as amplitudes das tensões principais para os pontos críticos com 
base no estado de tensões aplicadas (Capítulo 4). Observe que estas contêm 
o efeito das concentrações de tensões. Calcule a tensão equivalente de Von 
Mises para cada ponto de interesse. 

9 Determine os fatores de modificação de resistência à fadiga apropriados para 
o tipo de carregamento, tamanho da peça, superfície, etc., como descrito na 
Seção 6.6. Observe que o fator de carregamento C carreg irá variar de acordo com 
a existência de esforços axiais ou de flexão (Equação 6.7 a). Se os esforços 


Categoria I 

Categoria II 

Categoria III 

Categoria IV 
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forem de torção pura, o cálculo da tensão equivalente de von Mises converterá 
esses esforços em tensões de tração, e C carreg deve então receber o valor de 1. 

10 Determine a resistência à fadiga corrigida S f para o ciclo de vida N requi¬ 
sitado (ou o limite de fadiga corrigido S e para vida infinita se conveniente) 
e a resistência “estática” S m para N — 10 3 ciclos da Equação 6.9. Faça um 
diagrama S-N como mostrado na Figura 6-33, e/ou escreva a Equação 6.10 
para essa escolha preliminar do material. 

11 Compare a tensão equivalente alternada de von Mises no ponto crítico da 
peça com o valor da resistência à fadiga corrigida do material S„ retirado 
da curva S-N correspondente ao número de ciclos de vida N desejado. (Ob¬ 
serve que para situações de vida infinita nas quais o material apresenta um 
limite de fadiga na curva S-N, S n = S e .) 

12 Calcule o coeficiente de segurança para o projeto a partir da relação 

N r = — (6.14) 

onde N f é o coeficiente de segurança na fadiga, S n é a resistência à fadiga cor¬ 
rigida para o número de ciclos de vida requerido, retirado da curva S-N ou da 
Equação 6.10, e & é a maior tensão alternada de von Mises em qualquer lo¬ 
cal da peça, calculada para incluir todos os efeitos de concentração de tensão. 

13 Devido ao fato do material ter sido escolhido apenas de forma preliminar, e de 
que o projeto pode ainda não estar tão refinado quanto possível, o resultado da 
primeira execução dessas etapas será provavelmente um projeto com falhas, 
cujo coeficiente de segurança é ou muito elevado ou muito baixo. Serão neces¬ 
sárias iterações (como sempre) para refinar o projeto. Qualquer subconjunto 
de passos pode ser repetido quantas vezes forem necessárias para se obter um 
projeto aceitável. A tática mais comum é retornar à etapa 3 e melhorar a geo¬ 
metria da peça, de modo a reduzir tensões e concentrações de tensões, e/ou 
rever a etapa 5 para escolher um material mais adequado. Algumas vezes será 
possível retornar à etapa 1 e redefinir uma vida menor aceitável para a peça. 

O projetista pode ou não ter o controle dos esforços do projeto na etapa 2. 
Normalmente, o projetista não tem esse controle, a não ser que os esforços 
na peça sejam devidos a forças inerciais; nesse caso, aumentar a massa para 
“adicionar resistência” irá piorar a situação, pois isto irá aumentar os esforços 
proporcionalmente (ver Seção 3.6). Ao invés disso, o projetista pode escolher 
deixar a peça mais leve para reduzir as forças, sem comprometer excessiva¬ 
mente sua resistência. Quaisquer que sejam as circunstâncias particulares, o 
projetista deve estar disposto a repetir essas etapas várias vezes antes de atin¬ 
gir a convergência para uma solução utilizável. Ferramentas de resolução de 
equações, que permitem recálculo rápido das equações, tornam-se de grande 
ajuda nessa situação. 

A melhor maneira de demonstrar o uso dessas etapas para projeto em fadiga 
é exemplificando. 


EXEMPLO 6-4 


Projeto de um suporte engastado sob flexão alternada 

Problema Um dispositivo de alimentação de rolos deve ser montado em 
cada extremidade nas braçadeiras de suporte engastadas na 
estrutura da máquina, como mostrado na Figura 6-41. O dis¬ 
positivo está sujeito a uma força alternada de amplitude 1000 
lb, dividida igualmente entre as duas braçadeiras de suporte. 
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FIGURA 6-41 

Projeto de suporte engastado sob carregamento de flexão alternada. 

Projete uma braçadeira engastada para suportar uma força 
alternada de amplitude 500 lb para 10 9 ciclos sem ruptura. A 
deflexão dinâmica da viga não pode ultrapassar 0,01 in. 

Dados A forma da função carga versus tempo é mostrada na Figura 

6-4la. O ambiente de operação é um local com ar de tempera¬ 
tura máxima de 120°F. O espaço disponível permite um com¬ 
primento máximo da viga de 6,0 in. Apenas 10 dessas peças 
são requeridas. 

Hipóteses A viga pode ser lixada entre placas essencialmente rígidas ou 
parafusada na sua extremidade. A carga normal será aplicada 
na extremidade efetiva da viga engastada por uma haste conec¬ 
tada a um pequeno furo na viga. Como o momento fletor é efeti¬ 
vamente zero na extremidade em balanço da viga, a concentra¬ 
ção de tensões causada por esse furo pode ser ignorada. Devido 
à pequena quantidade exigida de peças, o método de manufatu¬ 
ra indicado é usinagem da matéria-prima por fresagem. 

Solução Ver Figura 6-41 e Tabelas 6-9 e 6-10. 

1 Este é um problema de projeto típico. Muito pouca informação é fornecida, 
com exceção do desempenho exigido do dispositivo, algumas limitações de 
dimensão e o ciclo de vida requerido. Será necessário fazer algumas suposi¬ 
ções básicas sobre a geometria da peça, materiais e outros fatores. Supõe-se 
que haverá necessidade de algumas iterações. 

2 As primeiras duas etapas do processo sugerido acima, achar a amplitude do 
carregamento e o número de ciclos, estão definidas na formulação do pro¬ 
blema. O processo terá início na terceira etapa, criar um projeto preliminar 
para a geometria da peça. 

3 A Figura 6-4la ilustra uma configuração preliminar do projeto. A seção 
transversal retangular foi escolhida por permitir facilidade de montagem e 
fixação. Um pedaço de lingote em barra laminado a frio, vindo da fresagem, 
poderia simplesmente ser cortado no comprimento e furado para proporcio¬ 
nar os furos necessários, e então preso na estrutura armada. Essa abordagem 
parece atrativa por sua simplicidade, porque muito pouca usinagem é reque¬ 
rida. O acabamento por fresagem nas faces pode ser adequado a esta aplica¬ 
ção. No entanto, este projeto tem algumas desvantagens. As tolerâncias de 
fresagem para a espessura não são estreitas o suficiente para dar a precisão 
exigida na espessura, portanto as faces superior e inferior teriam que ser 
usinadas ou retificadas na dimensão. Além disso, os cantos vivos da estrutu- 
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§ 

N. de R. T.: Fretting está sendo traduzido 
como "microabrasão". 


ra onde o dispositivo é fixado causam concentrações de tensões com K t = 2, 
aproximadamente, e também criam uma condição denominada fadiga por 
microabrasão 8 , devido a movimentos relativos pequenos que ocorrem en¬ 
tre os dois corpos durante a deflexão do suporte. Esse movimento contínuo 
rompe o revestimento de óxido que protege a peça, expondo metal novo à 
oxidação e acelerando o processo de falha por fadiga. A microabrasão pode 
causar problemas mesmo se os cantos da viga forem arredondados. 

4 A Figura 6-41£> mostra um projeto melhor, no qual o material fresado é ob¬ 
tido com espessura maior que a dimensão final desejada e usinado na face 
superior e na face inferior até a dimensão D, depois usinado até a espessura 
d ao longo do comprimento /. O raio de arredondamento r é feito no ponto 
de engaste de modo a reduzir a fadiga por microabrasão e obter um valor 
de K t reduzido. A Figura 4-36 mostra que, com controle conveniente das 
razões r/d e D/d para uma barra plana em flexão, o fator geométrico de con¬ 
centração de tensão K t pode ser mantido abaixo de cerca de 1,5. 

5 Devem ser feitas algumas suposições para as dimensões b, d, D, r, a e /. Se¬ 
rão assumidos alguns valores (tentativos) de b = I in, d = 0,75 in, D = 0,938 
in, r = 0,25, a = 5,0 e / = 6,0 in para o carregamento aplicado neste primeiro 
cálculo. Esse comprimento deixará algum material ao redor do furo e ainda 
se ajusta à restrição de comprimento de 6,0 in. 

6 O material também deve ser escolhido. Para vida infinita, baixo custo e fa¬ 
cilidade de fabricação, é desejável o uso de aço carbono, se possível, e se as 
condições do ambiente permitirem. Como isso será usado em um ambiente 
controlado e fechado, o aço-carbono é aceitável. O fato da deflexão ser rele¬ 
vante é também um bom motivo para a escolha de um material com grande 
E. Aços dúcteis de baixo e médio carbono apresentam o limite de fadiga re¬ 
querido para a vida infinita exigida neste caso, e também apresentam baixas 
sensibilidades a entalhes. Um aço normalizado SAE 1040 com S ul = 80000 
psi é selecionado para a primeira tentativa. 

7 A força de reação e o momento de reação no apoio são encontrados por 
meio das Equações h do Exemplo 4-5. A seguir, o momento de inércia da 
área da seção transversal, a distância até o ponto mais externo e a tensão no¬ 
minal alternada de flexão na base são encontrados utilizando-se a amplitude 
de 500 lb dos esforços alternados. 


R = F = 500 lb 

M = RI - F(l - a) = 500(6) - 500(6 - 5) = 2500 lb-in 


, _ bd 3 _ 1(0,75) 3 
12 12 


0,035 2 in 4 


d 0,75 _ a „ . 

c = — =-= 0,375 m 

2 2 

_ Mc _ 2500(0,375) 


0,035 2 


= 26667 psi 


(a) 


(b) 


(c) 


8 Duas razões devem ser calculadas para uso na Figura 4-36, com o intuito de 
determinar o fator geométrico de concentração de tensão K t para as dimen¬ 
sões assumidas da peça. 


D 

d 


0,938 

0,75 


1,25 


r 

~d 


0,25 

0,75 


0,333 


(d) 


interpolando A = 0,965 8 b = -0,266 


(e) 
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K, = A^j = 0,9658(0,333)“°' 266 


1,29 


(/) 


9 A sensibilidade ao entalhe q do material escolhido é calculada com base em 
seu limite de ruptura e raio de arredondamento por meio da Equação 6.13 e 
dos dados para a constante de Neuber da Tabela 6-6. 


Da tabela para S ul = 80 kpsi: 

1 


'Ja = 0,08 


q = 


i + 


V7 


i + 


0,08 

■JÕÕ5 


= 0,862 


(g) 

(h) 


10 Os valores d e qe,K t são usados para determinar o fator de concentração de 
tensão em fadiga K f , que é, por sua vez, usado para encontrar a tensão alter¬ 
nada local o o no entalhe. Pelo fato de se tratar do caso mais simples de ten¬ 
são de tração uniaxial, a maior tensão alternada principal a la para este caso 
é igual à tensão alternada de tração, assim como é a tensão alternada de von 
Mises o' fl . Ver Equações 4.6 e 5.7. 

K f = 1 + q(K, - l) = 1 + 0,862(1,29 - l) = 1,25 (i) 


o a = K f a anom = 1,25(26667) = 33343 psi 


(/) 


lab = ±, 


o, - a. 


V V 

a r + o. 


+ t; 


^ 33343 - 0 


+ 0 = 16672 psi 


’°3„ — 


± T ab = 33343 psi, 0 psi 


a' = yja* - o,g 2 + c 2 = ^/33343 2 - 33343(0)+ 0 = 33343 psi 


(*) 


11 O limite de fadiga não corrigido S e . é determinado pela Equação 6.5a. O 
fator de tamanho para essa peça retangular é determinado pelo cálculo da 
área da seção transversal cujas tensões são maiores que 95% da tensão má¬ 
xima (ver Figura 6-25c) e usando este valor na Equação 6.1 d para encontrar 
o diâmetro equivalente de um corpo de prova cilíndrico em flexão rotativa, 
para uso na Equação 6.1b de modo a definir C tamanho . 


S e . = 0,5 S ut = 0,5(80000) = 40000 psi 
Ag 5 = 0,05 db = 0,05(0,75)(l) = 0,04 in 2 
= 0,700 in 


d = 


Aç , 5 


0,0766 


C tamanho = 0,869 (d equiv ) 


= 0,900 


(0 


(m) 


12 O cálculo do limite de fadiga corrigido S e requer que diversos fatores sejam 
calculados. O C camg é encontrado a partir da Equação 6.1a. O C superf para 
acabamento usinado é obtido pela Equação 6.1e. O C temp é encontrado da 
Equação 6.7/e o C conf é escolhido da Tabela 6-4 para um nível de confiabili¬ 
dade de 99,9%. 

Ccamg = 1 : P ara flexao 

C superf = A{Sut kpsi ) b = 2,7(80)“ 0 ’ 265 = 0,845 : usinado ^ 

C tem = 1 : temperatura ambiente 

C conj = 0,753 : para confiabilidade de 99,9% 
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Tabela 6-9 Exemplo 6-4 - Projeto de suporte engastado sob flexão alternada 5 

Primeira iteração: um projeto malsucedido (arquivo EX06-04A) 

Entrada 

Variável 

Saída 

Unidade 

Comentários 

500 

F 


lb 

amplitude da carga aplicada no ponto a 

1 

b 


in 

largura da viga 

0,75 

d 


in 

altura da viga ao longo do comprimento 

0,94 

D 


in 

altura da viga na parede 

0,25 

r 


in 

raio de arredondamento 

6 

1 


in 

comprimento da viga 

5 

a 


in 

distância até a força F 

6 

lx 


in 

distância para cálculo da deflexão 

3 £7 

E 


psi 

módulo de elasticidade 

80 000 

Sut 


psi 

limite de ruptura 

1 

Ccarreg 



fator de carregamento para flexão superficial 


Csuperf 

0,85 


acabamento usinado 

1 

Ctemp 



temperatura ambiente 

0,753 

Cconf 



fator de confiabilidade para 99,9% 


R 

500 

lb 

força de reação no suporte 


M 

2500 

in-lb 

momento de reação no suporte 


I 

0,035 2 

in A 4 

momento de inércia da área 


c 

0,38 

in 

distância até o ponto mais externo 


signom 

26667 

psi 

tensão de flexão no engaste 


Doverd 

1,25 


razão de largura da barra 1,01 < D/d < 2 


roverd 

0,33 


razão entre o raio e a menor dimensão 


Kl 

1,29 


fator geométrico de concentração de tensão 


1 

0,86 


fator de sensibilidade ao entalhe de Peterson 


Kf 

1,25 


fator de concentração de tensão em fadiga 


sigx 

33343 

psi 

tensão concentrada no engaste 


sigl 

33343 

psi 

maior tensão principal alternada 


sigvm 

33343 

psi 

tensão alternada de von Mises 


Seprime 

40000 

psi 

limite de fadiga não corrigido 


A95 

0,04 

in A 2 

95% da área tensionada 


dequiv 

0,7 

in 

diâmetro equivalente do corpo de teste 


Ctamanho 

0,9 


fator de tamanho baseado em 95% da área 


Se 

22907 

psi 

limite de fadiga corrigido 


Nsf 

0,69 


coeficiente de segurança previsto 


y 

-0,026 

in 

deflexão na extremidade da viga 


§ 

N. de R.: Estes dados também estão no 
CD, em inglês, que acompanha o livro. 
Estão traduzidos aqui para facilitar o enten¬ 
dimento do leitor. 







Capítulo 6 TEORIAS DE FALHA POR FADIGA 


359 


Tabela 6-10 Exemplo 6-4 - Projeto de suporte engastado sob flexão alternada 5 

Iteração final: um projeto bem-sucedido (arquivo EX06-04B) 

Entrada 

Variável 

Saída 

Unidade 

Comentários 

500 

F 


lb 

amplitude da carga aplicada no ponto a 

2 

b 


in 

largura da viga 

1 

d 


in 

altura da viga ao longo do comprimento 

1,125 

D 


in 

altura da viga na parede 

0,5 

r 


in 

raio de arredondamento 

6 

i 


in 

comprimento da viga 

5 

a 


in 

distância até a força F 

6 

lx 


in 

distância para cálculo da deflexão 

3 £7 

E 


psi 

módulo de elasticidade 

80 000 

Sut 


psi 

limite de ruptura 

1 

Ccarreg 



fator de carregamento para flexão superficial 


Csuperf 

0,85 


acabamento usinado 

1 

Ctemp 



temperatura ambiente 

0,753 

Cconf 



fator de confiabilidade para 99,9% 


R 

500 

lb 

força de reação no suporte 


M 

2500 

in-lb 

momento de reação no suporte 


I 

0,166 7 

inM 

momento de inércia da área 


c 

0,5 

in 

distância até o ponto mais externo 


signom 

7500 

psi 

tensão de flexão no engaste 


Doverd 

1,13 


razão de largura da barra 1,01 < D/d < 2 


roverd 

0,50 


razão entre o raio e a menor dimensão 


Kt 

1,18 


fator geométrico de concentração de tensão 


1 

0,90 


fator de sensibilidade ao entalhe de Peterson 


Kf 

1,16 


fator de concentração de tensão em fadiga 


sigx 

8 688 

psi 

tensão concentrada no engaste 


sigl 

8 688 

psi 

maior tensão principal alternada 


sigvm 

8 688 

psi 

tensão alternada de von Mises 


Seprime 

40 000 

psi 

limite de fadiga não corrigido 


A95 

0,10 

in A 2 

95% da área tensionada 


dequiv 

1,14 

in 

diâmetro equivalente do corpo de teste 


Ctamanho 

0,86 


fator de tamanho baseado em 95% da área 


Se 

21 843 

psi 

limite de fadiga corrigido 


Nsf 

2,5 


coeficiente de segurança previsto 


y 

-0,005 

in 

deflexão na extremidade da viga 


§ 

N. de R.: Estes dados também estão no 
CD, em inglês, que acompanha o livro. 
Estão traduzidos aqui para facilitar o enten¬ 
dimento do leitor. 
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O limite de fadiga corrigido é determinado pela Equação 6.6. 


S = C C C C C 

p rnrrpo tnmnnhn viinprf Ipmn '■'V 


e ^ carreg tamanho superf temp conf 


C C C CCS 

rnrrpo tnmnnhn vnnprf Ipmn v -' rnnf p 1 


carreg tamanho superf temp y ~'conf u e' 


carreg 


(o) 


1(0,900)(0,845)(l)(0,753)40000 = 22907 psi 


Observe que S e corrigido corresponde a apenas 29% de S ut . 

13 O coeficiente de segurança é calculado usando-se a Equação 6.14 e a defle¬ 
xão da viga y é calculada pela Equação (j) do exemplo 4-5. 



(P) 




14 Os resultados de todos esses cálculos para o primeiro projeto escolhido 
podem ser vistos na Tabela 6-9. A deflexão de 0,026 in não está de acordo 
com a especificação do enunciado, e o projeto falha com um coeficiente de 
segurança menor do que 1. Portanto, são necessárias mais iterações, como 
se esperava. Qualquer uma das dimensões pode ser alterada, assim como o 
material. O material foi mantido inalterado, porém as dimensões da seção 
transversal e o raio de arredondamento no entalhe foram aumentados, e o 
modelo foi executado novamente (isso levou apenas alguns minutos) até os 
resultados mostrados na Tabela 6-10 terem sido alcançados. 

15 As dimensões finais são b = 2 in; d= 1 in; D = 1,125 in; r = 0,5; a = 5,0 
in e / = 6,0 in. O coeficiente de segurança agora é 2,5 e a deflexão máxi¬ 
ma é 0,005 in. Ambos são satisfatórios. Observe como o fator de concen¬ 
tração de tensão em fadiga é baixo, K f = 1,16. A dimensão D foi escolhida 
deliberadamente para ser levemente menor que o tamanho de uma peça 
bruta disponível em estoque para fresagem, de modo a haver material 
disponível para a limpeza e encaixe das superfícies de montagem. Além 
disso, com este projeto, poderia se usar aço laminado a quente (ALQ), 

no lugar do aço laminado a frio (ALF) assumido inicialmente (Figura 
6-41 a). O aço laminado a quente tem menor custo que o aço laminado a 
frio e, se normalizado, apresenta menores tensões residuais, porém sua 
superfície rugosa e descarbonetada necessita ser retirada inteiramente por 
usinagem, ou receber tratamento com jateamento de esferas para aumen¬ 
tar a sua resistência. 

16 Os arquivos EX06-04 podem ser encontrados no CD-ROM deste livro. 


O exemplo acima demonstra que projetar para carregamento alternado em 
fadiga de alto-ciclo (FAC) é simples, uma vez compreendidos os princípios. Se 
o projeto requisitasse carregamento de torção alternada, ou de flexão rotativa, ou 
axial, o procedimento de projeto seria o mesmo deste exemplo. As únicas dife¬ 
renças estariam nas escolhas das equações de tensão e dos fatores de modificação 
de resistência, como descrito nas seções anteriores. Observe que o cálculo das 
tensões principais e de von Mises é de certa forma redundante neste exemplo 
simples, pois são ambas idênticas à tensão aplicada. No entanto, essas tensões 
são calculadas por uma questão de consistência, já que elas não serão idênticas 
em situações mais complicadas de aplicação de tensão. E preciso enfatizar o va¬ 
lor do uso de um computador e de uma ferramenta de resolução de equações, nes- 
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o. 


a 



para S y 

\ _ _- curva de escoamento 


► O, 


m 


0 


tensão média 


5 , 


5 , 


ut 


FIGURA 6-42 

Diversas curvas de falha para tensões pulsantes. 

te ou em qualquer problema de projeto, por permitirem rápidas iterações a partir 
dos valores iniciais até as dimensões finais com o mínimo de esforço. 


6.11 PROJETO PARA TENSÕES UNIAXIAS REPETIDAS 


Tensões repetidas ou pulsantes, como mostrado na Figura 6-6 b e c, apresentam 
componentes médias não nulas, e estas devem ser consideradas na determinação 
do coeficiente de segurança. As Figuras 6-16, 6-17, 6-18 e 6-21 mostram evidên¬ 
cias experimentais do efeito da componente tensão média na falha quando pre¬ 
sente em combinação com tensões alternadas. Essa situação é bastante comum 
em elementos de máquinas de todos os tipos. 

A Figura 6-42 ilustra a curva de Goodman modificada, a parábola de 
Gerber, a curva de Soderberg e a curva de escoamento plotadas nos eixos 
O m -ü a . A parábola de Gerber ajusta-se melhor aos dados experimentais de falha 
e a curva de Goodman modificada ajusta-se abaixo da dispersão de dados, como 
mostra a Figura 6-16, a qual sobrepõe essas curvas nos pontos experimentais de 
falha. Ambas as curvas passam pelo limite de fadiga corrigido S e ou pela resis¬ 
tência à fadiga S f no eixo o a e por S ut no eixo o m . Uma curva de escoamento que 
conecta S y em ambos os eixos é também mostrada para servir como um limite no 
primeiro ciclo de tensão. (Se a peça escoa, ela falha, independentemente de sua 
segurança na fadiga.) A curva de Soderberg liga S e ou S f ao limite de escoamento 
S y e é, portanto, um critério de falha mais conservador, porém elimina a neces¬ 
sidade de invocar a curva de escoamento. Também elimina certas combinações 
O m -O a que são seguras, como pode ser visto na Figura 6-16. Quaisquer que sejam 
as curvas escolhidas para representar a falha, as combinações seguras de a m e o n 
recaem à esquerda e abaixo da mesma. Essas curvas de falha são definidas por: 


Parábola de Gerber: 



(6.15a) 


Curva de Goodman modificada: o 


a 



(6.15b) 


Curva de Soderberg: 



(6.15c) 


Enquanto a curva de Gerber é um bom ajuste aos dados experimentais, o que 
a torna útil para a análise de falha de peças, a curva de Goodman modificada é 
um critério de falha mais conservador e mais usado no projeto de peças sujeitas 
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(b) A projeção O a -N (diagramas S-N) (c ) A projeção <5 a -G m (diagramas de vida constante) 

FIGURA 6-43 

Efeito da combinação de tensões médias e alternadas. 


a tensões médias em adição a alternadas. A curva de Soderberg é menos usada 
por ser conservadora demais. O uso da curva de Goodman modificada será agora 
explorado com mais detalhes. 


* O diagrama original de Goodman plotava 
a relação entre tensões médias e alterna¬ 
das em um arranjo de eixos diferente do 
mostrado aqui e incluía a hipótese de que 
o limite de fadiga era 1/3 de S ut . A abor¬ 
dagem original de Goodman é raramente 
usada atualmente. J. O. Smith 1461 sugeriu a 
representação da curva de Goodman mos¬ 
trada na Figura 6-42, que ficou conhecida 
como diagrama de Goodman modificado. 

A versão de Smith não mostrava a curva 
de escoamento ou a região de compressão, 
como retratado na Figura 6-44 - por isso o 
uso do termo "aumentado" aqui para regis¬ 
trar a adição dessa informação ao diagrama. 
Apesar disso, este será referido como dia¬ 
grama de Goodman modificado, ou apenas 
DGM, por simplicidade. Além disso, as 
referências aqui à "curva de Goodman" de¬ 
vem ser entendidas como abreviação para 
"curva de Goodman modificada", e não 
como referência à representação original de 
Goodman. 


Diagrama de Goodman modificado 

A Figura 6-43a mostra um gráfico esquemático de uma superfície tridimensional 
formada pela componente de tensão alternada a a , pela componente de tensão mé¬ 
dia G m e pelo número de ciclos N para um material que possui o limite de fadiga 
a 10 6 ciclos. Se o plano G a -N, como mostrado na Figura 6-43/?, for observado, 
podem-se ver projeções de curvas de nível da superfície que são diagramas S-N 
para vários níveis de tensão média. Quando o m = 0, o diagrama S-N é a curva 
mais acima, conectando S llt a S e , como também ilustram as Figuras 6-2 e 6-8. A 
medida que G m cresce, a interseção de o a em N = 1 ciclo diminui, tornando-se 
zero quando o m = S ut . 

A Figura 6-43c mostra projeções no plano G a -G m para vários valores de N. 
Isso é chamado de diagrama de vida constante, pois cada curva nele mostra 
a relação entre tensão alternada e média para um ciclo de vida em particular. 
Quando N = 1, o gráfico é uma curva a 45° ligando S llt em ambos os eixos. Essa é 
uma curva de falha estática. A interseção em o n diminui à medida que N aumenta, 
tornando-se igual ao limite de fadiga S e além de cerca de 10 6 ciclos. A curva co¬ 
nectando S e no eixo o n e S ut no eixo G m na Figura 6-43c é a curva de Goodman 
modificada, tomada na seção G-G como mostrado na Figura 6-43«. 

A Figura 6-44 mostra um gráfico da tensão alternada o a em função da ten¬ 
são média o,„, o qual é referido como um diagrama de Goodman modificado 
“aumentado”.* É um melhoramento da curva de Goodman modificada mostrada 
nas Figuras 6-16 e 6-42. As curvas de escoamento e a região de tensão média de 
compressão estão incluídas. Vários pontos de falha estão registrados. No eixo de 
tensão média (o,„), o limite de escoamento S e o limite de ruptura S UI do material 
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Diagrama de Goodman modificado "aumentado". 


particular estão definidos nos pontos A, E e F. No eixo de tensão alternada (a a ), 
a resistência à fadiga corrigida, S f , em um certo número de ciclos (ou o limite 
de fadiga corrigido S e ) e o limite de escoamento, S y , do material particular estão 
definidos nos pontos C e G. Observe que este diagrama normalmente represen¬ 
ta uma seção como a G-G da superfície tridimensional da Figura 6-43. Isto é, 
o diagrama de Goodman modificado é normalmente desenhado para o caso de 
vida infinita ou de alto-ciclo {N > 10 6 ). No entanto, ele pode ser desenhado para 
qualquer seção ao longo do eixo N na Figura 6-43, representando uma situação 
de vida finita menor. 

As curvas definindo falha podem ser traçadas ligando-se vários pontos no dia¬ 
grama. A curva CF é a curva de Goodman e pode ser estendida até a região com¬ 
pressiva (mostrada tracejada) com base em dados empíricos como os mostrados 
na Figura 6-17. No entanto, convenciona-se traçar a curva horizontal mais con¬ 
servadora CB para representar a curva de falha na região de compressão. Isso, de 
fato, ignora os efeitos benéficos da tensão de compressão média e considera essa 
situação como sendo idêntica ao caso completamente alternado da seção anterior.* 

Na região de tração, a curva GE define escoamento estático e o contorno de 
falha é definido pelas curvas CD e DE, considerando-se tanto falha por fadiga 
como por escoamento. Se as componentes médias de tensão forem muito ele¬ 
vadas e as componentes alternadas, muito baixas, a combinação delas poderia 
definir um ponto na região DEF que seria seguro com relação à curva de Good¬ 
man, porém escoaria no primeiro ciclo. A região de falha é definida pelas curvas 
contornando a área sombreada denominada ABCDEA. Qualquer combinação de 
tensão média e alternada que caia nessa região (isto é, na área sombreada) seria 
segura. Combinações que caiam nessas curvas estão em falha e, se estiverem fora 
dessa região, já terão falhado. 

No intuito de determinar o coeficiente de segurança de qualquer estado flutu¬ 
ante de tensões, serão necessárias expressões para as curvas que definem as fron¬ 
teiras da região de falha mostrada na Figura 6-44. A curva AG define escoamento 
em compressão e é 


s„. 


o 


“ = 1 


(6.16a) 


A curva BC define falha por fadiga em combinação com tensão média de com¬ 
pressão e é: 

o' a =S f (6.16b) 


* Uma situação de carregamento na qual 
a tensão média o m é negativa deveria ser 
tratada assumindo-se que a m = 0, assim 
transformando-a em um caso de tensão 
alternada solucionável pelos métodos da 
Seção 6.10. Esta é a abordagem preferida, 
pois incluir uma tensão média negativa no 
cálculo de uma tensão equivalente de von 
Mises resultará em um coeficiente de segu¬ 
rança extremamente conservador, devido 
ao fato de o valor da tensão média negativa 
ser elevado ao quadrado neste cálculo. As¬ 
sumir a tensão média negativa como sendo 
zero ainda é conservador, já que, fazendo- 
-se isso, desprezam-se os potenciais efeitos 
benéficos mostrados na Figura 6-17. 
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A curva CF define falha por fadiga em combinação com tensão média de tração 
e é: 

-^ + -^ = 1 (6.16c) 

s ut s f 

A curva GE define escoamento em tração e é: 

^- + ^- = 1 (6.16 d) 

S y S y 

Essas equações são mostradas na Figura 6-44. 

Aplicação dos efeitos de concentração de tensão às tensões variadas 

A componente de tensão alternada é tratada da mesma maneira como foi tratada 
anteriormente para o caso de tensão alternada (ver Exemplo 6-4). Isto é, o fator 
geométrico de concentração de tensão, K t , é encontrado, a sensibilidade ao enta¬ 
lhe q do material é determinada, e estes são usados na Equação 6.1 lb para encon¬ 
trar o fator de concentração de tensão em fadiga, K f . O valor local de o., é então 
encontrado pela Equação 6.12 para uso no diagrama de Goodman modificado. 

A componente média de tensão, o ra , é tratada diferentemente, dependendo 
da ductilidade ou fragilidade do material e, se dúctil, dependendo de quanto de 
escoamento é possível no entalhe. Se o material for frágil, então o valor total do 
fator geométrico de concentração de tensão, K t , é normalmente aplicado à tensão 
média nominal, o , para se obter a tensão média local, o , no entalhe usando- 
-se a Equação 4.31. Se o material for dúctil, Dowling sugere uma das três abor¬ 
dagens baseadas em Juvinall 1411 , dependendo da relação entre as tensões máximas 
locais e o limite de escoamento do material dúctil. 

Um fator de concentração de tensão, relativo à tensão média em fadiga, K^, 
é definido com base no nível de tensão média local, o,„, na concentração de ten¬ 
são em relação ao limite de escoamento. A Figura 6-45a mostra uma situação 
genérica de tensão variada. A Figura 6-45 b ilustra o escoamento localizado que 
pode ocorrer ao redor da concentração de tensão. Para essa análise, uma relação 
tensão-deformação plástica perfeitamente elástica é assumida, como mostrado 
na parte (c). Existem três possibilidades baseadas na relação entre a illwc e o limite 
de escoamento do material S y . Se <5 max < S y , não ocorre escoamento (ver Figura 
6-45 d) e o valor total de K f é usado para K fm . 

Se O max > S , mas |o m J < S y , ocorre escoamento local no primeiro ciclo (Fi¬ 
gura 6-45e), após o qual a tensão máxima não pode exceder S y A tensão local na 
concentração é aliviada e um valor menor de K fm pode ser usado, como definido 
na Figura 6-45g, a qual plota a relação entre K fm e O míIx . 

A terceira possibilidade é que a gama de tensão, Ao, exceda 2 S y , causando 
escoamento alternado como mostrado na Figura 6-45 f As tensões máxima e mí¬ 
nima agora ficam iguais a ± S y e a tensão média torna-se zero (ver Equação 6.1 c), 
levando a K fm = 0. 

Essas relações podem ser resumidas abaixo: 


K f\ 

^ max nom 

\ <S y 

então: 


II 


K f 1 

max nom \ 

\ >S y 

então: 

K ír* 

Sy KfOa nom 

(6.17) 






I " l nom | 


K f\ 

^ max nom 

- G 

mm 

> 2 S v então: 

nom \ y 

K tm 

= 0 
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(a) Tensão pulsante 


(b) Zonas plásticas possíveis (c) Material plástico 

perfeitamente elástico 



( g ) Kfr como função da tensão nominal máxima o max 


FIGURA 6-45 

Variação do fator de concentração de tensão relativo à tensão média com a tensão máxima em materiais dúcteis com 
possibilidade de escoamento local. (Adaptado da Fig. 10-14, p. 415, N. E. Dowling, Mechanical Behavior of Materials, 
Prentice-Hall, Englewood Cliffs, N. J., 1993,. com permissão.) 


Os valores absolutos são usados para considerar tanto as situações de com¬ 
pressão como de tração. O valor da tensão média local c m para uso no diagrama 
de Goodman modificado é então obtido da Equação 6.12 com /Ç substituído por 
K fm . Observe que os fatores de concentração de tensão devem ser usados para as 
tensões nominais aplicadas, sejam elas normais ou de cisalhamento. 

As tensões locais aplicadas (com os efeitos de concentração de tensão em 
fadiga incluídos) são usadas para calcular as tensões médias e alternadas de von 
Mises. Esse cálculo é feito separadamente para as componentes médias e alter¬ 
nadas o' 0 e c' m . (Ver Equações 6.22 a e 6.22 b.) Essas componentes de von Mises 
serão usadas para calcular o coeficiente de segurança. 
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FIGURA 6-46 

Coeficientes de segurança do diagrama de Goodman modificado para quatro possíveis 
variações de configuração de carregamento. 


Determinação do coeficiente de segurança com tensões variadas 

A Figura 6-46 mostra quatro vistas da face de tensão do diagrama de Good¬ 
man modificado aumentado, e também mostra a combinação de tensões médias 
e alternadas de von Mises no ponto Z representando uma peça sujeita a tensões 
variadas. O coeficiente de segurança para qualquer estado de tensões variadas 
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depende da maneira como as componentes médias e alternadas possam variar 
entre si em serviço. Há quatro casos possíveis a considerar, como mostrado na 
Figura 6-46. 

1 A tensão alternada irá permanecer essencialmente constante ao longo da 
vida da peça, porém a tensão média pode aumentar sob as condições de 
serviço. (Curva YQ na Figura 6-46a.) 

2 A tensão média irá permanecer essencialmente constante ao longo da vida 
da peça, porém a tensão alternada pode aumentar sob as condições de ser¬ 
viço. (Curva XP na Figura 6-46/;.) 

3 Ambas as componentes alternada e média podem aumentar sob as condi¬ 
ções de serviço, porém sua razão permanecerá constante. (Curva OR na 
Figura 6-46c.) 

4 Ambas as componentes alternada e média podem aumentar sob as condi¬ 
ções de serviço, porém não há conhecimento da relação entre os valores 
desse aumento. (Curva ZS na Figura 6-46d.) 

O coeficiente de segurança para cada um desses casos é calculado diferen¬ 
temente. Observe que S f será usado nas expressões seguintes para representar 
tanto a resistência à fadiga corrigida para um número de ciclos definido quanto o 
limite de fadiga corrigido. Portanto, S e pode substituir .V, em qualquer uma dessas 
expressões, se for apropriado para o material usado. 


Para o Caso 1 , a falha ocorre no ponto Q e o coeficiente de segurança é a 
razão dos segmentos YQÍYZ. Para expressar isso matematicamente, pode-se re¬ 
solver a Equação 6.16<i para o valor de o' m@Q e dividi-lo por c' m@z . 


m@Q 




1 - 


N f = 


y / 


m@Q 


1 - 


o 


y y 


(6.18a) 


Se a' B for grande e a' m pequeno de modo que o ponto Q esteja na curva CD em 

vez de na DE, então a Equação 6.16c deve ser usada para determinar o valor de 
_! 

° m@Q- 

Para o Caso 2, a falha ocorre no ponto P e o coeficiente de segurança é a 
razão entre as curvas XP/XZ. Para expressar isso matematicamente, pode-se re¬ 
solver a Equação 6.16c para o valor de a' n@P e dividir o resultado por c' a@z 

» t _ ° a@P _ Sf 


1 - 


(6.18a) 


Se a' m for grande e & a pequeno de modo que o ponto P esteja na curva DE em 
vez de na CD, então a Equação 6.16 d deve ser usada para determinar o valor de 

° a@P. 

Para o Caso 3, a falha ocorre no ponto Re o coeficiente de segurança é a 
razão entre os segmentos OR/OZ ou, por semelhança de triângulos, as razões 
a'm@i/ a 'm@z ou o' í , @ //C) l „ @z - Para expressar isso matematicamente, pode-se resol¬ 
ver as Equações 6.16c e a equação da reta OR simultaneamente para o valor de 
ó m@R e dividir o resultado por o' m@z . 
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da Equação 6.16c: 


° a@R ~ I l 


o 


da reta OR: 

A solução simultânea destas resulta em: 




c 


í , A 

o 


(6.18c) 


n@Z y 




a 


a’„ 


(6.18 d) 


o' m S* 


que após substituições e alguma manipulação leva a: 

yy,rn> r? 


N f = 




° m@Z ® a S ut + G m Sf 


(6.18e) 


Há também a possibilidade de que o ponto R caia sobre o segmento DE em vez 
de em CD, e, nesse caso, a Equação 6.16 d deve substituir a Equação 6.16c na 
solução acima. 

Para o Caso 4, onde a relação entre as componentes médias e alternadas de 
tensão é aleatória ou desconhecida, o ponto S na curva de falha mais próximo do 
estado de tensões em Z pode ser tomado como uma estimativa conservadora do 
ponto de falha. O segmento ZS é ortogonal a CD, portanto sua equação pode ser 
escrita e resolvida simultaneamente com a da curva CD para encontrar as coorde¬ 
nadas do ponto Se o comprimento ZS, que são 

° m@S — 

Q a@S = 


ZS = 


S UI (s 2 f - S f o' a + S lir <7' m J 
S} + S 2 UI 

-^{a'n,*s) + S f 

ò ut 

+(G , a -a , a@i ) 2 (6.18/) 


Para estabelecer uma razão para o coeficiente de segurança, gire o ponto S ao 
redor do ponto Z para que coincida com a curva OZS’ no ponto 5". O coeficiente 
de segurança é a razão OSVOZ. 


OZ = ç /(°») 2 + ( c m ) 2 
OZ + ZS 


Nf ~ 


OZ 


(6.18g) 


Há também a possibilidade de que o ponto S recaia na curva DE e não na curva 
CD, e, nesse caso, a Equação 6.16 d deve substituir a Equação 6.16c na solução 
acima. 

O caso 4 fornece um coeficiente de segurança mais conservador do que o 
caso 3. A mesma abordagem pode ser usada para que sejam obtidas expressões 
do coeficiente de segurança para combinações de componentes de tensão na me¬ 
tade esquerda do plano do diagrama de Goodman modificado. Além disso, se o 
diagrama for desenhado em escala, estimativas aproximadas dos coeficientes de 
segurança podem ser retiradas a partir dele. O arquivo GOODMAN oferecido 
com este texto calcula todos os fatores de segurança definidos nas Equações 6.18 
para quaisquer valores fornecidos de o' a e a' m e plota o diagrama de Goodman 
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modificado e a curva estendida de tensão OZ de forma que a interseção da falha 
possa ser observada. 

Etapas de projeto para tensões variadas 

Um conjunto de etapas de projeto similar àquele listado para o caso tensões alter¬ 
nadas pode ser definido para o caso de tensões variadas: 

1 Determine o número de ciclos de carregamento N ao qual a peça estará 
submetida ao longo de sua vida esperada em operação. 

2 Determine a amplitude dos esforços alternados aplicados (da média ao 
pico) e do esforço médio. (Ver Capítulo 3 e Equações 6.1.) 

3 Crie um projeto preliminar da geometria da peça para suportar o carrega¬ 
mento aplicado com base em boas práticas de engenharia. 

4 Determine os fatores de concentração de tensão K t em entalhes na geome¬ 
tria da peça. Tente, é claro, minimizá-los por meio de um bom projeto. (Ver 
Seção 4.15.) 

5 Converta os fatores geométricos de concentração de tensão K t em fatores de 
concentração em fadiga Abusando o q do material. 

6 Calcule as amplitudes de tensão de tração nominal alternada a a (ver Fi¬ 
gura 6.6c) em locais críticos da peça, devido a esforços alternados de car¬ 
regamento, baseado nas fórmulas para cálculo de tensões (Capítulo 4), e 
incremente as tensões tanto quanto for necessário com os fatores de con¬ 
centração de tensão em fadiga apropriados da Equação 6.11. (Ver Seções 
4.15 e 6.6). Calcule os valores da tensão nominal média nos mesmos pontos 
críticos e aumente-os tanto quanto for necessário com os fatores de con¬ 
centração de tensão adequados relativos à tensão média em fadiga, K fm , da 
Equação 6.17. 

7 Calcule os valores da tensão principal e da tensão equivalente de von Mises 
para os pontos críticos com base em seus estados de tensões aplicadas. Faça 
isso separadamente para as componentes de tensão média e alternada. (Ver 
Capítulo 4 e Equações 6.22.) 

8 Escolha um material preliminar para a peça e encontre suas propriedades 
de interesse, como S ut , S y , S e , (ou S f . para a vida requerida) e sensibilidade 
ao entalhe q , de acordo com os próprios dados levantados, com a literatura 
disponível ou com estimativas como descritas neste capítulo. 

9 Determine os fatores adequados de modificação de resistência à fadiga para 
o tipo de carregamento, tamanho da peça, superfície, etc., como descrito na 
Seção 6.6. Observe que o fator de carregamento C carreg irá variar conforme 
haja esforços axiais ou de flexão (Equação 6.7a). Se o esforço for puramen¬ 
te de torção, então o cálculo da tensão equivalente de von Mises o conver¬ 
terá em uma tensão de tração equivalente e o C ca deve então ser definido 
como 1. 

10 Defina a resistência à fadiga corrigida S f na vida cíclica exigida N (ou o li¬ 
mite de fadiga S e para a vida infinita se for apropriado). Faça o diagrama de 
Goodman modificado, como mostrado na Figura 6-44 usando a resistência 
à fadiga corrigida S f do material obtido da curva S-N no número de ciclos 
de vida desejado N. (Observe que para situações de vida infinita nas quais 
o material apresenta um limite de fadiga na curva S-N, S f = S e ). Escreva as 
Equações 6.16 para as curvas de Goodman e de escoamento. 
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11 Plote as tensões médias e alternadas de von Mises (para o ponto sob 
maior tensão) no diagrama de Goodman modificado e calcule um coefi¬ 
ciente de segurança para o projeto por uma das relações mostradas nas 
Equações 6.18. 

12 Dado o fato de que o material foi apenas preliminarmente escolhido e que o 
projeto pode ainda não estar tão refinado quanto possível, o primeiro resul¬ 
tado da execução dessas etapas será provavelmente um projeto inadequado, 
cujo coeficiente de segurança é muito alto ou muito reduzido. Serão neces¬ 
sárias iterações (como sempre são) para melhorar o projeto. Qualquer sub¬ 
conjunto de etapas pode ser repetido quantas vezes forem necessárias para 
se chegar a um projeto aceitável. A tática mais comum é retornar à etapa 
3 e aumentar a geometria da peça para reduzir tensões e concentrações de 
tensão, e/ou reconsiderar a etapa 8 para escolher um material mais adequa¬ 
do. Às vezes será necessário voltar à etapa 1 e redefinir uma vida aceitável 
menor para a peça. Os esforços de projeto podem ou não estar sob o con¬ 
trole do projetista. Normalmente eles não estão, a não ser que os esforços 
sobre a peça sejam decorrentes de forças inerciais, em cujo caso aumentar a 
massa do componente visando “adicionar resistência” irá piorar a situação, 
pelo fato disso aumentar proporcionalmente os esforços (ver Seção 3.6). 
O projetista pode querer reduzir a peça sem comprometer excessivamente 
sua resistência, com o intuito de reduzir as forças inerciais. Quaisquer que 
sejam as circunstâncias características, o projetista deve estar preparado 
para repetir essas etapas diversas vezes antes de convergir para uma solução 
aplicável. Ferramentas para a resolução de equações que permitem recál- 
culo rápido das equações são um grande auxílio nesta situação. Se o solu- 
cionador de equações for capaz também de fornecer uma solução reversa, 
permitindo que variáveis sejam trocadas de entrada para saída do cálculo, 
a geometria necessária para que se alcance um coeficiente de segurança 
desejado pode ser diretamente calculada colocando-se o coeficiente de se¬ 
gurança como entrada de dados e a variável de geometria como resultado. 

A melhor maneira de demonstrar o uso dessas etapas para projeto em fadi¬ 
ga com tensões variadas é com um exemplo. O exemplo anterior será repetido, 
modificando-se seu padrão de carregamento. 


EXEMPLO 6-5 


Projeto de um suporte engastado sob flexão variada 

Problema Um dispositivo de alimentação a rolos deve ser montado pelas 
suas extremidades em suportes engastados na estrutura da má¬ 
quina, como mostrado na Figura 6-47. O dispositivo recebe uma 
carga variada que oscila entre um valor mínimo de 200 lb e um 
máximo de 2200 lb, dividida igualmente entre os dois suportes. 
Projete um suporte engastado para suportar uma força que 
varia de 100 lb a 1100 lb para 10 9 ciclos sem ruptura. A deflexão 
dinâmica do componente não pode ultrapassar 0,02 in. 

Dados A forma da função força versus tempo é mostrada na Figura 

6-47. O ambiente de operação é um local com ar de tempera¬ 
tura máxima de 120°F. O espaço disponível permite um com¬ 
primento máximo da viga de 6,0 in. Apenas 10 dessas peças 
são requeridas. 

Hipóteses A viga pode ser fixada entre placas essencialmente rígidas pa¬ 
rafusadas na sua extremidade. A carga normal será aplicada na 
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máx = 1 100 
média = 600 
mín =100 



Projeto de suporte engastado para carregamento de flexão variada. 


extremidade efetiva da viga engastada por uma haste conectada 
a um pequeno furo na viga. Como o momento fletor é efetiva¬ 
mente zero na extremidade em balanço da viga, a concentração 
de tensões causada por este furo pode ser ignorada. Devido à 
pequena quantidade exigida de peças, o método de manufatura 
indicado é usinagem da matéria-prima por fresagem. 

Solução Ver Figura 6-47 e Tabelas 6-11 e 6-12. 

1 Este é um problema de projeto típico. Muito pouca informação é fornecida, 
com exceção do desempenho exigido do dispositivo, algumas limitações 
de dimensão e o ciclo de vida requerido. É necessário fazer algumas supo¬ 
sições básicas sobre a geometria da peça, dos materiais e de outros fatores. 
Supõe-se que haverá necessidade de algumas iterações. 

2 A Figura 6-47 ilustra a mesma configuração preliminar de projeto da Figura 
6-41 b. O material fresado é obtido com espessura maior que a dimensão 
final desejada e usinado na face superior e na face inferior até a dimensão 
D, depois usinado na espessura d ao longo do comprimento I. O arredonda¬ 
mento de raio r é feito no ponto de engaste de modo a reduzir a fadiga por 
microabrasão e obter um valor de K t reduzido (ver Figura 4-37). A Figura 
4-36 mostra que, com controle conveniente das razões r/d e D/d para uma 
viga plana em flexão, o fator geométrico de concentração de tensão K t pode 
ser mantido abaixo de cerca de 1,5. 

3 O material deve ser escolhido. Para vida infinita, baixo custo e facilidade de 
fabricação, é desejável o uso de aço-carbono, se possível, e se as condições 
do ambiente permitirem. Como isso será usado em um ambiente controla¬ 
do e fechado, o aço-carbono é aceitável. O fato da deflexão ser relevante é 
também um bom motivo para a escolha de um material com grande E. Aços 
dúcteis de baixo e médio carbono apresentam o limite de fadiga requerido 
para a vida infinita exigida neste caso e também apresentam baixas sensibi¬ 
lidades a entalhes. Um aço normalizado SAF 1040 com S ut = 80 kpsi e S. = 
60 kpsi é selecionado para a primeira tentativa. 

4 As dimensões preliminares serão assumidas como sendo as mesmas da 
solução adequada para o caso de esforços completamente alternados do 
Exemplo 6-4. Estas são b = 2in,d= 1 in, D — 1,125 in, r — 0,5 in, a = 5 in e 
l = 6,0 in. Esse valor de a deixa algum material ao redor do furo e ainda está 
dentro da restrição de 6,0 in de comprimento. 

5 As componentes média e alternada do carregamento e os esforços de reação 
podem ser calculados a partir dos valores dados máximo e mínimo da força. 
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F + F 

jj _ max _ min 


F - F 

Z7 max mm 

F “- 2 


1100 + 100 


1100-100 


= 600 lb 


= 500 lb 


(a) 


R = F = 500 lb 


R,„ = F„, = 600 lb 


R =F = 11001b (b) 

max max v ' 


6 A partir desses valores, os momentos médios e alternados e o momento má¬ 
ximo atuando no ponto de engastamento da viga podem ser calculados. 

M a = R a l - F a (l-a) = 500(6) - 500(6 - 5) = 2500 lb-in 
M m = RJ - F m (l — a) = 600(6) - 600(6 - 5) = 3000 lb-in (c) 

= R m J ~ F nmx ( l-a) = 1100(6) - 1100(6 - 5) = 5500 lb-in 

7 Encontre o momento de inércia da área da seção transversal e a distância ao 
ponto mais externo da seção. 

\3 


bd 3 _ 2,0(1,0)' 


12 


d 

c = — 
2 


b0 

2 


12 

= 0,5 in 


0,166 7 in 


(d) 


8 As tensões nominais de flexão no engastamento são obtidas para ambos os 
carregamentos alternado e médio, usando-se: 


o„ 


M a c 2500(0,5) 
0,166 7 

3000(0,5) 


I 

Mc 


0,166 7 


= 7500 psi 


9000 psi 


(e) 


9 Duas frações devem ser calculadas para uso na Figura 4-36, com o intuito 
de encontrar o fator geométrico de concentração de tensão K\ para as di¬ 
mensões assumidas da peça. 

D 1,125 


= 1,125 

d 1,0 

Interpolando na tabela da Figura 4-36: 


0,5 


d 1,0 
A = 1,012 


= 0,5 (/) 

b = -0,221 (g) 


K ,= A \j \ =1,012(0,5) 


-0,221 


= 1,18 


(h) 


10 A sensibilidade ao entalhe q do material escolhido é calculada com base em 
sua tensão de ruptura e no raio de arredondamento do entalhe, utilizando- 
-se a Equação 6.13 e os dados para a constante de Neuber da Tabela 6-6. Os 
valores de q e K t são usados para encontrar o fator de concentração de tensão 
em fadiga K f , por meio da Equação 6.11 b. K fm é calculado pela Equação 
6.17. 


Da Tabela 6-6 para S ut = 80 ksi: 

1 


q 


i + 


Vã 


i + 


0,08 


-Jã = 0,08 

= 0,898 


V7 " ' VÕ5 
K f = 1 + q(K t - l) = 1 + 0,898(1,18 - l) = 1,16 


(0 

U) 

(*) 
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se K. c,„ J < S„ então 


K, 


V ' J max 

Mc 


1,16 


5500(0,5) 


K fi n=K f 


19136 < 60000 : K 


(0 


frn 


1,16 


0,166 7 

11 Use esses fatores para obter as tensões locais média e alternada no entalhe. 

1,16(7500) = 871 lpsi 


o„ = A,o a 

u J u nom 


<4 = K fin a mnom = 1,16(9000) = 10454 psi 


(m) 


12 As tensões locais são usadas para calcular as tensões média e alternada de 
von Mises a partir das Equações 6.22 b. 

= >/<+<-<Vr,.+3< = V8711 2 + 0- 8711(0) + 3(0) = 8711 

(«) 

= V< + <" a ^ +3 <- = V 104542 + 0- 10425(0) +3(0) = 10454 

13 O limite de fadiga não corrigido S e , é determinado pela Equação 6.5a. 

S e . = 0,54, = 0,5(80000) = 40000 psi (o) 

14 O fator de tamanho para essa peça retangular é determinado pelo cálculo da 
área da seção transversal cujas tensões são maiores que 95% da tensão máxi¬ 
ma (ver Figura 6-25) e pelo uso desse valor na Equação 6.1 d para se encon¬ 
trar um diâmetro equivalente do corpo de prova cilíndrico em flexão rotativa. 

4, 5 = 0,05 db = 0,05(l,0)(2,0) = 0,1 in 2 

d ‘ qm ~ ]/ 0,076 6 “ a/ 0,076 6 " 1,143 m ^ 

C tamanh0 = 0,869 {d equiv y 0mi = 0,859 


15 O cálculo do limite de fadiga corrigido S f , requer que muitos fatores sejam 
definidos. C carreg é obtido pela Equação 6.7 a. C ^ para acabamento usina¬ 
do é encontrado pela Equação 6.7 e. C lemp é encontrado pela Equação 6.7/e 
C conf é escolhido da Tabela 6-4 para um nível de 99,9% de confiabilidade. 


] e carreg ^tamanho superf '-'temp '-'conf 

= 1(0,859)(0,85X1X0,753)40000 = 21883 psi 


(q) 


16 Os quatro fatores de segurança possíveis são calculados pelas Equações 
6.18. O menor ou mais apropriado pode ser escolhido dentre os calculados. 
A Equação (r) mostra o coeficiente de segurança do Caso 3, o qual pressu¬ 
põe que as componentes média e alternada apresentarão uma razão constan¬ 
te se estas alternarem em amplitude máxima ao longo da vida da peça. 


N f,= 


S„S„, 


21883(80000) 


- s ut + s e 8688(80000) + 10425(21883) 


= 1,9 


to 


17 A deflexão máxima é calculada usando-se a força máxima aplicada F nmx . 
F 


y@x=i — 


6EI 


x 3 - 3 ax 2 - (x — 


a) 3 ] 


to 


6 ( 3 E 7 1 )( ftl 667) [ 6 ’- 3 < 5 )( 6 ) Í -( 6 — 5 )’] = -°- 


012 in 
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Tabela 6-11 Projeto de um suporte engastado sob flexão variada 6 

Primeira iteração para o Exemplo 6-5 (arquivo EX06-05A) 


Entrada 

Variável 

Saída 

Unidade 

Comentários 

2 

b 


in 

largura da viga 

1 

d 


in 

altura da viga ao longo do comprimento 

1,125 

D 


in 

altura da viga na parede 

0,5 

r 


in 

raio de arredondamento 

5 

a 


in 

distância até a força F 

80000 

Sut 


psi 

limite de ruptura 

60000 

Sy 


psi 

limite de escoamento 

‘maquinado 

acabamento 



‘retificado, 'usinado, 'laminado a quente, ‘forjado 

‘flexão 

carregamento 



‘flexão, ‘axial, ‘cisalhamento 

99,9 

porcentagem 



% confiabilidade desejada 

1100 

Fmax 


lb 

máximo esforço aplicado 

100 

Fmin 


lb 

mínimo esforço aplicado 


Fa 

500 

lb 

força alternada aplicada 


Fm 

600 

lb 

força média aplicada 


Kt 

1,18 


fator geométrico de concentração de tensões 


q 

0,898 


fator de sensibilidade ao entalhe de Peterson 


Kf 

1,16 


fator de concentração de tensão em fadiga - alternado 


Kfin 

1,16 


fator de concentração de tensão em fadiga - médio 


siganom 

7500 

psi 

tensão nominal alternada 


siga 

8711 

psi 

tensão alternada com concentração 


sigavm 

8711 

psi 

tensão alternada de von Mises 


sigmnom 

9000 

psi 

tensão nominal média 


sigm 

10454 

psi 

tensão média com concentração 


sigmvm 

10454 

psi 

tensão média de von Mises 


Seprime 

40000 

psi 

limite de fadiga não corrigido 


Ccarreg 

1 


fator de carregamento para flexão 


Csuperf 

0,845 


acabamento usinado 


Ctamanho 

0,859 


fator de tamanho baseado em 95% da área 


Ctemp 

1 


temperatura ambiente 


Cconf 

0,753 


fator de confiabilidade para 99,9% 


Se 

21883 

psi 

limite de fadiga corrigido 


NsfJ 

5,5 


FS para sigalt = constante 


Nsf_2 

2,2 


FS para sigmedia = constante 


Nsf_3 

1,9 


FS para sigalt/sigmedia = constante 


Nsf_4 

1,7 


FS para a curva de falha mais próxima 


5 N. de R.: Estes dados também estão no 
CD, em inglês, que acompanha o livro. 
Estão traduzidos aqui para facilitar o enten¬ 
dimento do leitor. 


18 Os dados para este projeto estão mostrados na Tabela 6-11. Usando-se as 
mesmas dimensões da seção transversal e o mesmo carregamento alternado 
do Exemplo 6-4, chega-se a um coeficiente de segurança de N f} = 1,9 e a 
uma deflexão máxima de y max = 0,012 in, para este caso de esforços varia- 
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Tabela 6-12 

Projeto de 

um suporte engastado sob flexão variada 5 

Iteração final para o Exemplo 

6-5 (arquivo EX06-05B) 

Entrada 

Variável 

Saída 

Unidade 

Comentários 

2 

b 


in 

largura da viga 

1,2 

d 


in 

altura da viga ao longo do comprimento 

1,4 

D 


in 

altura da viga na parede 

0,5 

r 


in 

raio de arredondamento 

5 

a 


in 

distância até a força F 

80000 

Sut 


psi 

limite de ruptura 

60000 

Sy 


psi 

limite de escoamento 

'maquinado 

acabamento 



'retificado, 'usinado, ‘laminado aquente, ‘forjado 

'flexão 

carregamento 



‘flexão, 'axial, ‘cisalhamento 

99,9 

porcentagem 



% confiabilidade desejada 

1100 

Fmax 


lb 

máximo esforço aplicado 

100 

Fmin 


lb 

mínimo esforço aplicado 


Fa 

500 

lb 

força alternada aplicada 


Fm 

600 

lb 

força média aplicada 


Kt 

1,22 


fator geométrico de concentração de tensões 


1 

0,898 


fator de sensibilidade ao entalhe de Peterson 


Kf 

1,20 


fator de concentração de tensão em fadiga - alternado 


Kfin 

1,20 


fator de concentração de tensão em fadiga - médio 


siganom 

5208 

psi 

tensão nominal alternada 


siga 

6230 

psi 

tensão alternada com concentração 


sigavm 

6230 

psi 

tensão alternada de von Mises 


sigmnom 

6250 

psi 

tensão nominal média 


sigm 

7476 

psi 

tensão média com concentração 


sigmvm 

7476 

psi 

tensão média de von Mises 


Seprime 

40000 

psi 

limite de fadiga não corrigido 


Ccarreg 

1 


fator de carregamento para flexão 


Csuperf 

0,85 


acabamento usinado 


Ctamanho 

0,85 


fator de tamanho baseado em 95% da área 


Ctemp 

1 


temperatura ambiente 


Cconf 

0,753 


fator de confiabilidade para 99,9% 


Se 

21658 

psi 

limite de fadiga corrigido 


NsfJ 

8,6 


FS para sigalt = constante 


Nsf_2 

3,2 


FS para sigmedia = constante 


Nsf_3 

2,6 


FS para sigalt/sigmedia = constante 


Nsf_4 

2,3 


FS para a curva de falha mais próxima 


dos, em comparação ao N f3 = 2,5 e y max = 0,005 in para a situação de carre¬ 
gamento alternado do Exemplo 6-4. A adição de uma tensão média ao nível 
de tensão alternada anterior reduziu o coeficiente de segurança e aumentou 
a deflexão, como já deveria ser esperado. 


5 N. de R.: Estes dados também estão no 
CD, em inglês, que acompanha o livro. 
Estão traduzidos aqui para facilitar o enten¬ 
dimento do leitor. 
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FIGURA 6-48 

Diagrama de Goodman modificado para o Exemplo 6-5 mostrando resultados da 
solução final da Tabela 6-12. 

19 Aumentando-se ligeiramente as dimensões da seção transversal da peça 
consegue-se um projeto melhor, mostrado na Tabela 6-12. As dimensões 
finais são b = 2 in, d = 1,2 in, D = 1,4 in ,r = 0,5 in, a = 5 in e / = 6,0 in. N f3 
passa a 2,6, como mostrado no diagrama de Goodman da Figura 6-48, e a 
deflexão máxima fica 0,007 in. Esses valores são ambos aceitáveis. A di¬ 
mensão D foi escolhida deliberadamente para que fosse ligeiramente menor 
do que o tamanho do material bruto em estoque, de modo que houvesse um 
pequeno excesso de material disponível para usinagem, com o intuito de 
limpar e facear as superfícies para montagem. 

20 Os arquivos EX06-05A e EX06-05B encontram-se no CD-ROM deste livro. 


O exemplo anterior demonstra que projetar para carregamentos variados em 
fadiga de alto-ciclo é algo simples, uma vez que os princípios tenham sido com¬ 
preendidos. Se o projeto estivesse sujeito a carregamento variado de torção, fle¬ 
xão ou axial, o procedimento de projeto seria o mesmo desse exemplo. As únicas 
diferenças seriam nas escolhas das equações de tensão e nos fatores de modifica¬ 
ção de resistência, como descrito nas seções anteriores. E necessário enfatizar o 
valor do uso de um computador e de uma ferramenta de resolução de equações, 
neste ou em qualquer problema de projeto, por permitirem rápidas iterações a 
partir dos valores iniciais até as dimensões finais com o mínimo de esforço. 

6.12 PROJETO PARA TENSÕES MULTIAXIAIS EAA FADIOA 

As discussões anteriores referiam-se a casos nos quais o carregamento produzia 
tensões uniaxiais na peça. Em elementos de máquinas, é bastante comum ter- 
-se esforços combinados que criam simultaneamente tensões biaxiais e triaxiais 
variáveis no tempo no mesmo ponto. Um exemplo comum é um eixo em rota¬ 
ção sujeito a um momento fletor estático e um torque. Pelo fato do eixo estar 
girando, o momento estático gera tensões normais alternadas, que são máximas 
na superfície do eixo, e o torque cria tensões de cisalhamento, que também são 
máximas na parte mais externa do eixo. Há muitas combinações possíveis de 
carregamento. O torque pode ser constante, alternado ou variado. Se o torque 
não for constante, este pode ser sincronizado ou não sincronizado, e em fase ou 
defasado com relação ao momento fletor. Esses fatores complicam o cálculo de 
tensões. O caso de tensões combinadas sob esforços estáticos foi explorado no 
Capítulo 5 e foi utilizada a tensão equivalente de von Mises para converter essas 
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tensões a uma tensão de tração equivalente que pode ser usada para predizer a 
falha no caso de carregamento estático. Existem técnicas similares para se lidar 
com tensões combinadas em carregamento dinâmico. 

Relações de frequência e de fase 

Quando múltiplos esforços variáveis no tempo estão presentes, estes podem ser pe¬ 
riódicos, aleatórios, ou alguma combinação dessas duas possibilidades. Se forem 
periódicos, eles podem ser sincronizados ou não sincronizados. Se forem sincroni¬ 
zados, podem ter relações em fase ou defasadas de 180°, ou qualquer valor interme¬ 
diário. As combinações possíveis são muito variadas, e apenas algumas delas têm 
sido estudadas para determinar seus efeitos na falha por fadiga. Collins 149 sugere 
que a hipótese de que os esforços são sincronizados e em fase é, em geral, correta 
para elementos de máquinas e, normalmente (mas nem sempre), conservadora. 

Os casos mais estudados são os de esforços sincronizados, periódicos e em 
fase, que causam tensões combinadas cujas direções principais não se alteram 
com o tempo. Isso é denominado tensão multiaxial simples. Sines [4_l desenvol¬ 
veu um modelo para esse caso em 1955. Vasos de pressão ou tubos submetidos 
a pressões internas que variam com o tempo podem apresentar tensões de tração 
sincronizadas e em fase com origem em uma única fonte de carregamento. O 
caso de um eixo em rotação sob flexão e torção combinadas pode encaixar-se 
também nessa categoria se o torque for constante no tempo, já que a componente 
alternada da tensão principal, devido apenas à flexão, atua em uma direção cons¬ 
tante. Se o torque for variável, a direção da tensão principal alternada não é cons¬ 
tante. Além disso, quando há concentrações de tensão, como um furo passante 
transversal no eixo, as tensões locais na concentração serão biaxiais. Essas si¬ 
tuações nas quais as direções das tensões principais variam com o tempo, ou nas 
quais as tensões não são sincronizadas ou são defasadas, são chamadas de ten¬ 
são multiaxial complexa, e ainda estão sendo estudadas. De acordo com o SAE 
Fatigue Design Handbook, lsli “A análise desta situação está, em geral, além do 
presente estado da tecnologia. O processo de projeto deve proceder de análises 
aproximadas, fundamentadas em extensivos estudos experimentais simulando o 
material e a geometria, assim como o carregamento.” Métodos de análise para 
alguns desses casos foram desenvolvidos por Kelly, [4j) Garud, 1441 Brown, 1451 Lan- 
ger l48) e outros. Algumas dessas abordagens são de uso bastante complicado. A 
referência 51 também “ previne contra o uso direto dessas informações, a não ser 
que as condições examinadas enquadrem-se naquelas sendo analisadas”. Esta 
discussão ficará limitada a poucas abordagens úteis para propósitos de projeto 
que fornecem resultados aproximados, mas conservadores, na maior parte das 
situações de projeto de máquinas. 

Tensões alternadas multiaxiais simples 

Dados experimentais levantados para tensões biaxiais simples, como aquelas 
mostradas na Figura 6-15, indicam que, para tensões multiaxiais simples em ma¬ 
teriais dúcteis, a teoria da energia de distorção é aplicável caso a tensão de von 
Mises seja calculada para componentes alternadas usando-se a Equação 5.7. Para 
o caso tridimensional: 



(6.19a) 


e para o caso bidimensional: 



(6.19 b) 
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Observe que essa forma da equação de von Mises contém as tensões prin¬ 
cipais alternadas, que são calculadas a partir das componentes alternadas das 
tensões aplicadas do estado multiaxial de tensão usando-se a Equação 4.4c - para 
3D, ou 4.6 - para 2D, depois dessas componentes alternadas terem sido incre¬ 
mentadas por todos os fatores de concentração de tensão em fadiga aplicáveis. 
Essa tensão alternada efetiva a' a pode então ser usada como entrada no diagrama 
S-N para se determinar um coeficiente de segurança usando-se: 

N f = (6.20) 

®' a 

onde S n é a resistência à fadiga do material na vida desejada N e a' a é a tensão 
alternada de von Mises. 


Tensões variadas multiaxiais simples 

Método de Sines Sines 14-1 elaborou um modelo para tensões variadas multiaxiais 
simples que cria uma tensão média equivalente, assim como cria também uma 
tensão alternada equivalente para as componentes de tensão aplicada. Esta tensão 
alternada equivalente é, de fato, a tensão alternada de von Mises, como definida 
na Equação 6.19a acima. No entanto, esta será apresentada sob uma forma alter¬ 
nativa, que usa diretamente as tensões aplicadas no lugar das tensões principais. 


K -°J 

r+i 

K -<*") 

i 2 +i 


r+6i 

[ T la + + X k ) 


o „ = 


o B = a Xm + o >m + o. 


(6.21a) 


e, para o estado duplo de tensão: 

0 '« = + < - a *, CT * + 31 


2 

TVa 


a'„ = g, + a 




(6.21 b) 


As componentes da tensão aplicada nas Equações 6.21 são as tensões locais, 
aumentadas pelos fatores de concentração de tensão aplicáveis. As duas tensões 
equivalentes a' a e a'„, são então usadas em um diagrama de Goodman modificado 
como descrito na seção anterior, e o coeficiente de segurança apropriado é calcu¬ 
lado a partir das Equações 6.18. 

Enquanto as tensões locais individuais nas Equações 6.19 e 6.21 podem ser 
acrescidas, cada uma, por um fator diferente de concentração de tensão, pode ha¬ 
ver alguns conflitos quando a resistência à fadiga corrigida ou o limite de fadiga 
corrigido for calculado para um estado combinado de tensão. Por exemplo, uma 
combinação de flexão e força normal resultaria em duas opções para os fatores 
de carregamento das Equações 6.7 a e 6.9. Use o fator axial se esforços axiais 
estiverem presentes, independentemente de haver esforços de flexão. 

Observe que a tensão equivalente média de Sines o' m das Equações 6.21 
contém apenas componentes normais de tensão (que é a tensão hidrostática), ao 
passo que a tensão equivalente alternada de von Mises c' a das Equações 6.21 
considera ambas as tensões normais e de cisalhamento. Portanto, as componen¬ 
tes médias da tensão de cisalhamento não contribuem no modelo de Sines. Isso 
é consistente com dados experimentais para barras circulares lisas, polidas, sem 
ranhuras, testadas em flexão e torção combinadas. 1461 Porém, corpos de prova 
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com ranhura, sob o mesmo carregamento, mostram dependência ao valor da ten¬ 
são média de torção, 1461 então as Equações 6.21 devem apresentar resultados não 
conservadores nesses casos. 

Método de von Mises Outras referências 147 ' 49J recomendam o uso da ten¬ 
são equivalente de von Mises para ambas as componentes média e alternada 
das tensões aplicadas em carregamento com tensão multiaxial simples. Fato¬ 
res de concentração de tensão apropriados (e possivelmente diferentes) podem 
ser aplicados às componentes média e alternada das tensões aplicadas, como 
descrito na Seção 6.10. Então, as tensões equivalentes de von Mises para as 
componentes média e alternada são calculadas para um estado triplo de tensão 
usando-se 



ou para um estado duplo de tensão usando-se: 

CT » = V< + < - a, a G ?a + 3< o 

°'m = + < _ + 3X L 


(6.22 b) 


Essas tensões alternadas e médias equivalentes de von Mises são, então, usadas 
em um diagrama de Goodman modificado para determinar um coeficiente de 
segurança por meio da versão adequada das Equações 6.18. Essa abordagem é 
mais conservadora do que o método de Sines e é, portanto, mais apropriada para 
situações envolvendo concentrações de tensão devido a entalhes. 


Tensões multiaxiais complexas 

Este tópico ainda se encontra sob estudo de muitos pesquisadores. Muitos casos 
específicos de tensões multiaxiais complexas têm sido analisados, porém nenhu¬ 
ma abordagem de projeto geral, aplicável a todas as situações, foi desenvolvida 
até o presente. 1501 Nishihara e Kawamoto 15 " 1 descobriram que as resistências à 
fadiga de dois aços, de um ferro fundido e de uma liga de alumínio, testados sob 
tensão multiaxial complexa, não eram menores que suas resistências à fadiga 
em fase, para qualquer ângulo de fase. Para o caso de tensão biaxial comum de 
flexão e torção combinadas, como ocorre em eixos, muitos métodos têm sido 
propostos. 1501 Um deles, chamado SEQA, o qual se baseia no Código de Caldei¬ 
ras da ASME*, será discutido brevemente. SEQA é uma tensão equivalente ou 
efetiva (conceito similar ao da tensão equivalente de von Mises), que combina os 
efeitos das tensões normais e de cisalhamento e a relação de fase entre elas em 
um valor de tensão equivalente, que pode ser comparado às resistências estática 
e em fadiga de materiais dúcteis no diagrama de Goodman modificado. Ela é 
calculada a partir de: 


o 


SEQA = —j= 


1 + - Q 1 + 


l + |e 2 cos2^ + ^g 4 


(6.23) 


* Código ASME de Vasos de Pressão e Cal¬ 
deiras, Seção III, Caso do Código N-47-12, 
American Society of Mechanical Engineers, 
New York, 1980. 












380 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


< 

o 


< 

O 1 

BQ 


(a) Variação da tensão equivalente SEQA com o ângulo de fase para Q = 1,15 



( b ) Variação da tensão equivalente SEQA com a razão t/g para (J) = 90 



razão de tensão t/g 


FIGURA 6-49 


Variação da tensão equivalente SEQA com a razão t/o e com o ângulo de fase 
entre x e a. 


onde o = amplitude da tensão de flexão incluindo quaisquer efeitos de con¬ 
centração de tensão 

Q = 2 — 
o 

X = amplitude da tensão de torção incluindo quaisquer efeitos de con¬ 
centração de tensão 

4) = ângulo de fase entre flexão e torção 

A SEQA pode ser calculada para ambas as componentes média e alternada de 
tensão. 

A Figura 6-49 mostra a variação da tensão equivalente SEQA, expressa re¬ 
lativamente à tensão de von Mises para a mesma combinação de flexão-torção 
como função de duas variáveis: o ângulo de fase <\> e razão x/o. Observe na Figura 
6-49« que quando a flexão e torção estão em fase, ou defasadas de 180°, a SEQA 
se iguala à tensão de von Mises o'. Para (f) = 90°, a SEQA é aproximadamente 
73% de o'. A tensão SEQA também varia com os valores relativos de x e o como 
mostrado na Figura 6-49 b. Quando x/o = 0,575 (Q = 1,15), a redução na tensão 
SEQA para (j) = 90° é máxima e aproxima-se de o' para valores grandes e peque¬ 
nos da razão x/o. Essa figura indica que o uso da tensão de von Mises para fadiga 
em flexão e torção combinadas fornece um resultado conservador para qualquer 
ângulo de fase ou razão x/o. No entanto, Garud mostrou que essa abordagem será 
pouco conservativa para carregamento defasado se a deformação local ultrapas¬ 
sar 0,13%. Portanto, essa abordagem não é recomendada para situações de fadiga 
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de baixo-ciclo. Tipton e Nelson mostraram que o método SEQA é conservador 
para aplicações em fadiga defasada de alto-ciclo (baixa deformação). De fato, 
quando os fatores de concentração de tensão K f e K fs para o entalhe foram ajus¬ 
tados para 1, a SEQA e outras abordagens similares* resultaram em previsões 
razoavelmente precisas para falha em fadiga de alto-ciclo (FAC). 

O método de análise de fadiga multiaxial complexa apresentado acima pres¬ 
supõe que os esforços aplicados são sincronizados com uma relação de fase 
previsível. Se as fontes dos múltiplos esforços forem desvinculadas e tiverem 
uma relação de fase aleatória ou desconhecida, então este método pode não ser 
suficiente para resolver o problema. Sugere-se que o leitor consulte a literatura, 
como descrito na bibliografia deste capítulo, para mais informações sobre o caso 
de carregamento multiaxial complexo. A melhor abordagem para situações inusi¬ 
tadas é um programa de testes próprio. 


6.13 UMA ABORDAGEM GERAL PARA PROJETO DE 
FADIGA DE ALTO-CICLO 


As seções e os exemplos anteriores usaram uma abordagem consistente para 
as categorias de carregamento sob fadiga envolvidas (ver Figura 6-40). Mes¬ 
mo nos casos de tensão uniaxial, a tensão de von Mises foi calculada para as 
tensões médias e alternadas. Poderia ter sido discutido que esse passo é desne¬ 
cessário no caso de tensão uniaxial, já que a tensão de von Mises será idêntica 
à tensão aplicada. No entanto, apesar de uma pequena sobrecarga adicional de 
cálculo (o que se torna irrelevante no caso de se estar usando um computador), 
ganha-se a vantagem da consistência. Além disso, os fatores da concentração 
de tensão individuais adequados devem ser aplicados às várias componentes 
de tensão antes de incorporá-las no cálculo da tensão de von Mises. Frequen¬ 
temente, os fatores geométricos de concentração de tensão para o mesmo con¬ 
torno de uma peça irão variar de acordo com diferentes carregamentos (axial 
ou flexão, etc.). 

Seja o carregamento uniaxial ou multiaxial, flexão ou torção, ou qualquer 
combinação destes, o coeficiente de segurança com esse método é obtido da 
mesma maneira, comparando-se alguma combinação de tensões média e alter¬ 
nada de von Mises a uma curva definida pela resistência à fadiga em tração e 
pela resistência estática à tração do material. Isso elimina a necessidade de se 
calcular resistências à fadiga em torção separadamente. Se a abordagem desta¬ 
cada na seção anterior para carregamentos multiaxiais com concentrações de 
tensão for aceita, ou seja, usando-se a tensão de von Mises para as componentes 
média e alternada de tensão, a diferença entre os casos uniaxial e multiaxial de¬ 
saparece. O mesmo algoritmo de cálculo aplica-se a todas as quatro categorias 
da Figura 6-40. 

Quanto à diferença entre os modos de carregamento variado ou alternado, 
considere que o último é apenas um caso especial do primeiro. Todos os casos de 
carregamento em fadiga podem ser tratados como variados, e o critério de falha 
do DGM (diagrama de Goodman modificado) pode ser aplicado consistentemen¬ 
te com bons resultados. Observe na Figura 6-43 que o DGM e o diagrama S-N 
são simplesmente visões diferentes da mesma relação tridimensional entre tensão 
média o' m , tensão alternada a' a e o número de ciclos N. A Figura 6-43c mostra a 
seção de Goodman tomada através da superfície 3D que relaciona as variáveis. 
Um estado de tensão alternado (o' a 0, o' m = 0) pode ser plotado no diagrama de 
Goodman e seu coeficiente de segurança calculado facilmente quando se percebe 
que o ponto resultante dos dados estará no eixo o' a . A Equação 6.18 b fornece o co¬ 
eficiente de segurança, que é o mesmo da Equação 6.14 quando c' m = 0. Por esse 
motivo, um problema de carregamento estático (o' m = 0, c' fl = 0) pode ser plotado 


* Um método similar baseado na teoria de 
máxima tensão de cisalhamento é definido 
também na referência 50. Este método, 
chamado de SALT, fornece resultados simi¬ 
lares, porém ainda mais conservadores, para 
fadiga de alto-ciclo (FAC) do aqueles mos¬ 
trados para o método SEQA na Figura 6-49. 
Sua aplicação só é válida para o caso de 
carregamento em fadiga de alto-ciclo, ape¬ 
sar de fornecer uma melhor correlação com 
resultados experimentais de testes de fadiga 
multiaxial de baixo-ciclo com deformação 
considerável do que o método SEQA. 1441 
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também no DGM, e seu ponto de dados recairá sobre o eixo a' m . Seu coeficiente 
de segurança pode ser calculado pela Equação 6.18a, que é idêntica à Equação 
5.8a quando a' a = 0. Portanto, o diagrama de Goodman modificado constitui uma 
ferramenta universal para determinar o coeficiente de segurança para qualquer 
problema de tensão, seja estático, fadiga alternada ou fadiga variada. 

A abordagem geral recomendada para projeto em fadiga de alto-ciclo com 
tensões uniaxiais ou multiaxiais sincronizadas é, então: 

1 Gere um diagrama de Goodman modificado ajustado a partir da informação 
de resistência à tração do material em particular. Isso pode ser feito para 
qualquer vida finita desejada ou para vida infinita, tomando-se a seção de 
Goodman em um ponto A, diferente ao longo do eixo N na Figura 6-42. 
Isso é automaticamente acompanhado pela escolha de S f , a um certo núme¬ 
ro de ciclos N 2 , como mostrado na Figura 6-33 e na Equação 6.10. Aplique 
os fatores de redução de resistência apropriados, pelas Equações 6.7, para 
obter uma resistência à fadiga corrigida. 

2 Calcule as componentes alternada e média das tensões aplicadas em todos 
os pontos de interesse na peça e aplique o fator de concentração de tensão 
apropriado para cada componente de tensão aplicada. (Ver Exemplo 4-9 e a 
Seção Resumo do Capítulo 4.) 

3 Converta as componentes alternada e média das tensões aplicadas, em qual¬ 
quer ponto de interesse na peça submetida a esforços, para tensões equiva¬ 
lentes alternada e média de von Mises, usando as Equações 6.22. 

4 Plote as tensões alternada e média de von Mises no diagrama de Goodman 
modificado e determine o coeficiente de segurança adequado a partir das 
Equações 6.18. 

Lembre, da discussão sobre teorias de falha estática do Capítulo 5, que o 
uso da abordagem de von Mises era recomendado apenas para materiais dúcteis, 
pois prevê precisamente o escoamento no carregamento estático, caso no qual o 
cisalhamento é o mecanismo de falha. Aqui isso está sendo usado para um propó¬ 
sito um pouco diferente: para combinar as tensões multiaxiais média e alternada 
aplicadas em tensões equivalentes de tração média e alternada (pseudouniaxiais), 
que podem ser comparadas à resistência à tração em fadiga e à resistência à tra¬ 
ção estática em um diagrama de Goodman modificado. Desse modo, o método 
de von Mises pode ser aplicado para materiais dúcteis e frágeis sob carregamento 
em fadiga de alto-ciclo, já que a hipótese (correta) é que falhas de fadiga são fa¬ 
lhas de tração, independentemente da ductilidade ou fragilidade do material. De 
fato, pensou-se por muito tempo que materiais dúcteis se tornassem de alguma 
forma fragilizados sob carregamento prolongado em fadiga, por causa do fato de 
suas superfícies de falha parecerem aquelas de material frágil submetido à falha 
estática. No entanto, sabe-se hoje que isso não é verdade. 

O projetista deve, apesar de tudo, ter precaução ao usar materiais frágeis em 
situações de carregamento em fadiga, pois suas resistências à tração tendem a ser 
inferiores às de materiais dúcteis, e é mais provável que apresentem aumentos 
de tensão dentro do material devido ao processo de fundição. Muitas aplicações 
bem-sucedidas de materiais fundidos sob esforços em fadiga podem ser citadas, 
como em virabrequins de motores de combustão interna, eixos carne e bielas. 
Essas aplicações tendem a existir em motores de menor tamanho e baixa potên¬ 
cia, como em cortadores de grama, etc. Motores automotivos e de caminhões, de 
maior potência, irão normalmente usar aço forjado (dúctil) ou ferro fundido no- 
dular (dúctil) em vez de ferro fundido cinzento, usado para virabrequins e bielas, 
por exemplo. 
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Será apresentado agora um exemplo de fadiga multiaxial simples usando-se 
a mesma estrutura que foi estudada nos Exemplos 4-9 e 5-1. Desta vez, o carre¬ 
gamento é variado no tempo. 


EXEMPLO 6-6 


Tensões multiaxiais variadas 


Problema Determine os coeficientes de segurança para a estrutura tubu¬ 
lar mostrada na Figura 5-9 (repetida nesta página). 

Dados O material é alumínio 2024-T4 com S y = 47000 psi e S ut = 

68000 psi. O comprimento do tubo é / = 6 in e do braço é de a 
= 8 in. O diâmetro externo do tubo é OD = 2 in e o diâmetro 
interno éID= 1,5 in. O carregamento aplicado varia senoidal- 
mente de F = 340 lb a -200 lb. 


Hipóteses O esforço é dinâmico e o dispositivo está a temperatura am¬ 
biente. Considere o cisalhamento devido à força cortante as¬ 
sim como outras tensões. Deseja-se um projeto com vida finita 
de 6E7 ciclos. O raio do entalhe na parede é de 0,25 in e os 
fatores de concentração de tensão são, para flexão, K t = 1,7, e 
para cisalhamento, K ts = 1,35. 

Solução Ver Figura 5-9 repetida aqui. Ver também Exemplo 4-9 para 
uma explicação mais completa da análise de tensões para este 
problema. 


1 O alumínio não apresenta limite de fadiga. Sua resistência à fadiga a 5E8 
ciclos pode ser estimada a partir da Equação 6.5c. Como o S llt é maior que 
48 kpsi, o valor não corrigido S rmsEX =19 kpsi. 

2 Os fatores de correção são calculados pelas Equações 6.7 e Figura 6-25, e usa¬ 
dos para encontrar a resistência à fadiga corrigida ao padrão de 5£8 ciclos. 


C camg = 1 : para flexão 


C, ammho = 0,869 (d equi X’° 91 = 0,869 
C^=2,7(S„ ( r 65 = 2,7(68r 65 

Ç = 1 

C conf = 0,753 : para 99,9% 


-n -0,097 

0,01046d 2 

0,0766 

0,883 


0,869(0,739) 0,097 = 0,895 
(a) 


parede 



FIGURA 5-9 Repetida 


Estrutura para Exemplo 6-6. 
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= C C C CCS 

^ carreg ^tamanho superf ^temp ^ conf y-' 


(l)(0,895)(0,883)(l)(0,753)19000 = 11299 


(b) 


psi 


Observe que é usado o valor de flexão de C caneg , mesmo que flexão e torção 
estejam ambas presentes. A tensão de cisalhamento à torção será convertida 
em uma tensão de tração equivalente pela fórmula de von Mises. C mperf é 
calculado a partir da Equação 6.7 e, usando-se os dados da Tabela 6-3. Essa 
tensão limite de resistência à fadiga ainda corresponde ao número de ciclos 
testados, N = 5£8. 


3 Esse problema exige uma vida de 6£7 ciclos, de maneira que um valor de 
resistência a esse número de ciclos deve ser estimado a partir da curva S-N 
da Figura 6-33 b utilizando-se a resistência à fadiga corrigida para uma vida 
correspondente. A Equação 6.10a, expressão analítica para a referida curva, 
pode ser resolvida para o limite de resistência desejado, após o cálculo do 
coeficiente a e do expoente b a partir da Equação 6.10c. 


b = — log 

z 


1 


V u / 


-5,699 


log 


0,9(68000) 

11299 


= -0,1287 


log(a) = log(S m ) - 3b = log[0,9(68000)] - 3(-0,1287): a = 148929 (c) 

S n = aN b = 148929A~°’ 1287 = 148929(6c7)“°' 1287 = 14846 psi 


Observe que S m é calculado como sendo 90% de S ut porque o carregamento 
é transversal, causando flexão, e não mais axial (Equação 6.9). O valor de z 
é tomado da Tabela 6-5, para N= 5E8 ciclos. Esse valor para a resistência à 
fadiga é corrigido para uma vida exigida menor do que a observada nos tes¬ 
tes; por isso, sua magnitude é maior do que o valor de teste para as mesmas 
condições de tensão, calculado para uma vida mais longa. 


4 A sensibilidade do material ao entalhe deve ser encontrada para calcular os 
fatores de concentração de tensão sob fadiga. A Tabela 6-8 apresenta os fato¬ 
res de Neuber para alumínio encruado. Uma interpolação resulta no valor de 
0,147 para a correspondente ao S ut do material. A Equação 6.13 fornece a sen¬ 
sibilidade ao entalhe resultante para um raio de entalhe assumido de 0,25 in. 


q = 


1 + 


'Jã 


i + 


i_ 

0,147 

VÕ25 


= 0,773 


(d) 


5 Os fatores de concentração de tensão sob fadiga são encontrados a partir da 
Equação 6.11 b usando-se os fatores geométricos de concentração de tensão 
dados para flexão e torção, respectivamente. 

K f = 1 + q(K, - l) = 1 + 0,773(1,7 - l) = 1,541 (e) 


K fs = 1 + q(K ls - l) = 1 + 0,773(1,35 - l) = 1,270 (/) 


6 O tubo da estrutura é carregado tanto em flexão (como uma viga engastada) 
quanto em torção. Os perfis de distribuição de cisalhamento, momento fle- 
tor e momento torçor são ilustrados na Figura 4-31. Todos encontram seu 
valor máximo junto à parede. Nessa seção mais solicitada, as componentes 
média e alternada da força, do momento e do torque aplicados são 


F - F 340 - (-200) 

_ max _ min _ _\_ /_ _ 270 lb 

2 ~ 2 

F + F . 340 + (-200) 

_ max _ min _ _V_ /_ _ yQ j|^ 

2 " 2 
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M a = FJ = 270(6) = 1620 lb-in 
M m = FJ = 70(6) = 420 lb-in 
T a = F a a = 270(8) = 2160 lb-in 
T m = F m a = 70(8) = 560 lb-in 


(h) 


(0 


7 O fator de concentração de tensões à fadiga para as tensões médias depende 
da relação entre a máxima tensão local de von Mises no entalhe e o limite de 
escoamento, como definido na Equação 6.17, da qual se apresenta aqui uma 
parcela. 


se K f |a„J < 5, então 


K fm = K f , 


K fim = K fs 


°max — Kf 


\iax Kfs 


M „,ax C =K 


F„ . lc 


= 1,541 


340(6)(1) 


Tr 


= K, 


F.„„ r ar 


= 1,270 


0,5369 

340(8)(1) 


= 5855 


1,074 


= 3216 


o' max = a /5855 2 + (3)3216 2 = 8081 < 47000 

Kfr = K f = 1,541, K fsm = K fs = 1,270 


U) 


Nesse caso, não há nenhuma redução nos fatores de concentração de tensão 
para a tensão média porque não ocorre escoamento local no entalhe para 
aliviar a concentração de tensões. 

8 A máxima tensão de tração na flexão ocorre na fibra mais externa da parte 
superior ou inferior da viga nos pontos A ou A 1 . A máxima tensão de ci- 
salhamento em torção ocorre ao longo da circunferência mais externa do 
tubo. (Ver o Exemplo 4-9 para mais detalhes.) Primeiramente, considere um 
elemento infinitesimal no ponto A, ou A', no qual ambas as formas de tensão 
se combinam. (Ver a Figura 4-32.) Encontre, no ponto A, as componentes al¬ 
ternada e média da tensão normal causada pela flexão e da tensão de cisalha- 
mento devido à torção, usando as Equações 4.11 b e 4.23/?, respectivamente. 


= K f 


M “° 1,511 1620(1) 


0,5369 


Tr 2160(l) 

T s = K f - s — = 1,270 . 

u torçao J 


1,074 


= 4649 psi 


= 2556 psi 


® m Kfin j 


X = K 

m torção f s,n J 


M c 420(l) 

—— = 1,541 V ’ 


0,5369 


560(l) 
1,270- v ’ 


1,074 


1205 psi 


663 psi 


ik) 


(0 


9 Encontre as tensões de von Mises alternada e média no ponto A (Equação 
6.22 b). 

a '« = + < “ 0 ^ a .v„ + 3 < 

= ^4649 2 + O 2 - 4649(0) + 3(2556 2 ) = 6419 psi 

(m) 

= V< + o L +3 <„, 

= 1205 2 + 0 2 - 1205(0) + 3(663 2 ) = 


1664 psi 
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10 Uma vez que os momentos fletor e torçor são ambos causados pela mesma 
força externa aplicada, eles são síncronos e em fase, e qualquer mudança de 
um deles terá uma relação constante com o outro. Essa situação se enquadra 
no Caso 3, e o coeficiente de segurança pode ser encontrado com a Equação 
6.18e. 


N f 


s f s ul 


14846(68000) 


o'., S,„ + o’, 


, S f 6419(68000)+1664(14846) 


2,2 


(«) 


11 Como o tubo é uma viga curta, é necessário verificar a tensão de cisalha- 
mento devido à força cortante no ponto B sobre a linha neutra, onde o ci- 
salhamento devido à torção alcança também seu valor máximo. A máxima 
tensão de cisalhamento devido à força cortante na linha neutra de um tubo 
cilíndrico oco de paredes finas foi dado na Equação 4.15<i. 


I =K, 

a transversal J 5 


2V 2(270) 

, —^ = 1,270—- = 499 psi 

1 ' 1,374 F 


2V 

x =K _ — 

m transversal fa 71 ^ 


2(70) 
1,270—— 


1,374 


= 129 psi 


(o) 


O ponto B encontra-se sob cisalhamento puro. A tensão de cisalhamento total 
no ponto B é a soma das tensões de cisalhamento devido à força cortante e ao 
momento torçor que agem nos mesmos planos do elemento infinitesimal. 


x 


a total 


= x„ + x„ = 499 + 2556 = 3055 psi 

a transversal a torção x 


+ T„ 


129 + 663 = 792 psi 


(P) 


12 Encontre as tensões de von Mises alternada e média para o ponto B (Equa¬ 
ção 6.22 b). 


a' = Jo 2 +g 2 -o _ 

"a y a x a y a 


o, + 3x 2 = Jo + 0 - 0 + 3(3055) 2 = 5291 psi 


o 2 + o 2 - o o + 3x 2 

■m y,n x m 


: VÕ + 


(q) 


0 - 0 + 3(792) 2 = 1372 psi 


13 O coeficiente de segurança para o ponto B é encontrado a partir da Equação 
6.18e. 


N f = 


s f s„ 


14846(68000) 


o’., S,„ + o'„, S f 


5291(68000)+ 1372(14846) 


= 2,7 


(x) 


Ambos os pontos, A e B, estão seguros contra falha por fadiga. 

14 Os arquivos EX06-06A e EX06-06B encontram-se no CD-ROM que acom¬ 
panha o livro. 


6.14 UM ESTUDO DE CASO EM PROJETO PARA FADIGA 

O seguinte estudo de caso contém todos os elementos de um problema de projeto 
para FAC. Trata-se de um problema real de projeto da experiência do autor como 
consultor e serve para vários dos tópicos deste capítulo. Apesar de ser longo e 
bastante complicado, seu estudo cuidadoso irá seguramente recompensar o tem¬ 
po investido. 
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ESTUDO DE CASO 6 


Reprojeto de uma viga de tear que falhou para um tear automático 
a jato de água 


Problema As vigas transversais de muitos teares a jato de água começa¬ 

ram a falhar por fadiga. O proprietário da indústria de tecelagem 
havia aumentado a velocidade dos teares para melhorar o volu¬ 
me de produção. O projeto original da viga de aço resistiu sem 
falhas por 5 anos de operação com 3 turnos à velocidade mais 
baixa, porém começou a falhar poucos meses após o aumento 
da velocidade de trabalho. O proprietário possuía uma oficina 
no local: confeccionou novas vigas similares às originais, mas 
estas falharam com menos de 6 meses de uso. Ele substituiu 
as vigas de aço por vigas de alumínio que ele mesmo projetou, 
que duraram 3 meses. Ele, então, procurou o auxílio de um en¬ 
genheiro. Analise os modos de falha dos três projetos existentes 
e redimensione a peça para vida de 5 anos sob a condição de 
velocidade mais alta. 

Dados A viga transversal tem 54 in de comprimento e está ligada às 

extremidades das alavancas de dois mecanismos idênticos de 
Grashof com 4 barras, cujas manivelas são movidas de maneira 
síncrona e em fase por uma transmissão por engrenagens co¬ 
nectadas através de um eixo de transmissão de 54 in de compri¬ 
mento. A configuração física do tear é mostrada na Figura 6-50. 
Os detalhes de sua operação são discutidos a seguir. As seções 
transversais dos projetos que falharam são mostradas na Figura 
6-53 e as fotografias, na Figura 6-54. O novo projeto não pode 
ser mais largo do que a viga mais larga existente (2,5 in). A ve¬ 
locidade original do tear era de 400 rpm e a nova velocidade é 
de 500 rpm. O custo do novo projeto deve ser competitivo com 
o custo dos projetos existentes (que falharam), o que correspon¬ 
de a aproximadamente $300 por cada lote de 50 unidades. 

Hipóteses A carga variável principal sobre a peça é inercial e ocorre por¬ 

que sua própria massa somada com a massa do pente por ela 
carregado são constantemente aceleradas e desaceleradas pelo 
movimento da alavanca. Existe também uma carga de "com- 



FIGURA 6-50 

Urdume, trama, viga do tear, pente e mecanismo de acionamento para um tear a 
jato de água. 
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pactação" sobre o pente quando este bate contra o tecido para 
compactar o último fio da trama. Esta força causa um torque re¬ 
petitivo sobre a viga que pode ou não ser significativo para sua 
falha. A magnitude da força de compactação não é conhecida 
com precisão, e varia com o peso do tecido que está sendo fabri¬ 
cado. Ela é estimada como sendo 10 lb/in de largura de tecido 
(540 lb no total). O ambiente é umedecido com água fresca e to¬ 
das as amostras de peças quebradas têm evidências de corrosão. 

Solução Ver Figuras 6-50 a 6-56 e Tabela 6-13. 

1 Algumas informações adicionais são necessárias para se compreender o pro¬ 
blema antes de se procurar a sua solução. Teares oscilantes para a fabricação 
de tecidos são equipamentos muito antigos e originalmente eram movidos por 
força humana. O tear automático foi inventado durante a Revolução Industrial, 
e atualmente apresenta várias formas distintas. A Figura 6-50 mostra partes do 
tear automático a jato de água de interesse para este estudo. Talvez a melhor 
forma de entender o princípio de operação de um tear seja a observação de um 
tear manual, que o leitor pode ter visto em um museu, em uma loja de confecção 
de tecidos personalizados ou na oficina de uma pessoa que tece por hobby. Seus 
componentes básicos são similares aos ilustrados na figura. 

Um conjunto de fios longitudinais chamado de urdume é esticado através do 
pente do tear. Cada fio passa através de um orifício de um dispositivo (não dese¬ 
nhado) que pode conduzi-lo para cima ou para baixo. Esses aparelhos são movi¬ 
mentados por um mecanismo que, em um tear manual, é tipicamente operado por 
pedais. Quando um pedal é apertado, todos os fios do urdume a ele ligados são 
puxados para baixo, enquanto que os fios alternados não ligados a esse comando 
vão para cima, de maneira a formar um “túnel”, se observados das bordas do te¬ 
cido. A navete, espécie de “agulha gigante” parecida com uma canoa que contém 
uma bobina de fios enrolados ao longo de seu comprimento, é então “lançada” 
através do túnel pela mão do tecelão. A navete trilha uma fibra transversal do 
tecido chamada trama. O tecelão, então, puxa a viga do tear. Essa viga carrega 
consigo um pente, que traz a fibra de encontro ao tecido, segurando-a com seus 
"dentes”. O pente aperta a nova fibra de maneira a colocá-la lado a lado contra as 
anteriores, batendo no tecido e criando uma trama firme. Em seguida, o tecelão 
troca os pedais, levando para baixo os fios do urdume que estavam em cima, e 
vice-versa, criando um novo túnel de fios longitudinais cruzados. A navete é 
novamente lançada através do túnel (desta vez no sentido inverso), tecendo uma 
nova fibra da trama para ser batida pelo pente. 



(a) Mecanismo, viga, pente e dimensões 


500 rpm 


pente f° r Ç a de compactação 



FIGURA 6-51 


Mecanismo de 4 barras para o acionamento da viga do tear, mostrando forças e acelerações na viga. 
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Os primeiros teares automáticos simplesmente trocaram o processo manual por 
um mecânico, substituindo as mãos e os pés do tecelão por engrenagens e barras. 
O lançamento da navete de madeira foi realizado, literalmente, acertando-o com 
um bastão, fazendo-o voar através do túnel de urdume e agarrando-a no lado 
oposto. A dinâmica desse “voo” (pré-NASA) de navete tornou-se o fator limi- 
tante da velocidade do tear. Teares com navete só podem alcançar a velocidade 
de 100 fibras por minuto (ppm - picks per minute). Muito esforço foi empregado 
para se desenvolver teares mais rápidos, os quais normalmente eliminavam a 
navete, cuja massa limitava a velocidade. Os teares automáticos a jato de ar e a 
jato de água foram desenvolvidos no século 20, baseados no lançamento da fibra 
através do túnel com forças de pressão por jato de ar ou água. A Figura 6-50 mos¬ 
tra o orifício através do qual a trama é alimentada. No tempo certo do ciclo, uma 
pequena bomba de pistões joga um jato de água através do orifício, e a tensão su¬ 
perficial empurra a fibra através do túnel. O tear a jato de água pode operar a até 
500 ppm. Os teares em questão para o problema apresentado foram projetados 
para operar a 400 ppm, mas o proprietário trocou sua caixa de transmissão para 
aumentar a velocidade até 500 ppm. As consequentes falhas começaram a ocor¬ 
rer em seguida, pois as cargas dinâmicas aumentaram com o quadrado da velo¬ 
cidade e ultrapassaram as cargas para as quais a máquina havia sido projetada. 

2 As Figuras 6-50 e 6-51 apresentam a viga, que se insere entre dois mecanismos 
idênticos de 4 barras, cuja alavanca se move em um arco de circunferência para 
empurrar o pente contra o tecido no ponto correto do ciclo. A barra é fixada de 
maneira segura às alavancas com parafuso e porca em cada uma de suas extremi¬ 
dades, e gira com o mecanismo. As articulações fixas das alavancas são mancais 
de rolamento autocompensadores, o que nos permite modelar a peça-alvo como 
uma viga suportada por apoios simples que carrega uma carga uniformemente dis¬ 
tribuída igual à sua massa total multiplicada por sua aceleração mais a carga de 
compactação. A massa total é a soma da massa da viga com a massa do pente de 
10 lb. A Figura 6-51 ilustra a geometria da fixação da viga do tear ao mecanismo, 
suas dimensões e uma representação gráfica polar dos vetores de aceleração do 
centro de massa da viga. As componentes máximas da aceleração são tangenciais, 
e criam momentos fletores nas direções das forças de inércia mostradas na mesma 
figura. A Figura 6-52 mostra um gráfico da componente tangencial da aceleração 
do centro de massa para 1 ciclo, e também a força de compactação em sua relação 
de fase com a aceleração. A aceleração gera um momento fletor variado, e a força 
de compactação, estando deslocada de 3,75 in do centro de massa da viga, cria um 
torque pulsante sobre esta. Dependendo da geometria da seção transversal da viga, 
essa combinação de cargas pode produzir uma situação de estado de tensão mul- 
tiaxial simples síncrono e em concordância de fase em posições de tensão máxima 
(ver Seção 6.12). Pelo fato de a carga ser em grande parte inercial, o projeto da 
viga deveria minimizar sua massa (para reduzir o carregamento inercial), simulta¬ 
neamente maximizando sua rigidez e resistência. Essas restrições são conflitantes, 
fazendo com que a tarefa de redimensionamento se torne mais desafiadora. 

3 Tratando-se de um caso de carga variada, seguiremos o conjunto de passos de 
projeto recomendados na Seção 6.11. dos quais o primeiro é a determinação do 
número de ciclos de carregamento esperados além da vida em serviço. O proprie¬ 
tário solicitou que o novo projeto dure 5 anos de operação em 3 turnos. Pressu¬ 
pondo 2080 horas por turno no ano de trabalho padrão, isso se eleva a 
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FIGURA 6-52 


540 

máx 


Aceleração e carga de compactação 
sobre a viga variáveis no tempo, a 
500 rpm, mostrando sua relação de 
fase. 
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, h J 
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(a) 


Isso está claramente no regime FAC, e poderia se beneficiar da utilização de um 
material dotado de um limite de resistência à fadiga. 

O proprietário relata que a sua viga de substituição confeccionada em aço durou 
6 meses, e a viga em alumínio, 3 meses. (Ver as Figuras 6-53 e 6-54.) As vidas 
em ciclos são: 
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2,375" 

quadrada 


0,56 


carregamento 
■*— 0,085" 

espessura da parede 


(a) Viga original de aço 



1,5" carregamento 

I -► — 0,093" 

X espessura da parede 


_ X_/ 

- 2,5" -► 

(b) Viga de substituição de aço 



FIGURA 6-53 

Projetos das vigas existentes, havendo todas falhado por fadiga. 


6 meses: N = 500 


ciclos f 60 min V 2080 h 


3 mesesiiV = 500 


min ^ h ano 

ciclos ( 60 min ) f 2080 h 
min l h A ano 


(3 tumos)(0,5 ano) = 9,4£7 ciclos 
(3 tumos)(0,25 ano) = 4JE1 ciclos 


(b) 


4 Uma vez que as amplitudes das cargas aplicadas são uma função da aceleração 
(que é determinada) e da massa da peça (que varia com o projeto), o mais con¬ 
veniente é exprimir as cargas de flexão em termos de F = ma. O torque aplicado 
é, por hipótese, o mesmo para qualquer projeto, e é calculado com base na es¬ 
timativa do proprietário de uma força de compactação típica. Esses dados são 
mostrados na Figura 6-52, e as componentes média e alternada são 


flexão: 


Torque: 


„ a — a 

F = ma = m ,,mx - — 

r média 0 


+ a mm =w 8I29 + H356) 
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8 129-(^1356) _ 


= 1886, 5m 


6242,5 m 
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X 
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y 
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\ 
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r- 

r_ 

/ 
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3,75 - 1012,5 lb-in 


3,75 = 1012,5 lb-in 


(c) 


(d) 



FIGURA 6-54 

Fotografias de vigas fraturadas: (a) Viga de aço de reposição - depois de seis meses de trabalho; (b) Viga de alumínio de 
reposição - depois de três meses de trabalho. 
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5 Estamos na posição invejável de ter dados de testes para peças típicas subme¬ 
tidas às mesmas condições reais de operação, na forma de peças que falharam. 
Com efeito, o proprietário conduziu inadvertidamente um programa de ensaios 
(para sua tristeza) e determinou níveis de tensão que causam falha nessa aplica¬ 
ção particular. Assim, o primeiro passo será analisar os projetos existentes que 
falharam, com o intuito de aprender mais sobre o problema. Sabemos que as 
vigas do projeto original (Figura 6-53a) sobreviveram por cinco anos nos níveis 
mais baixos de tensão associados à operação a 400 rpm. Eles somente começa¬ 
ram a falhar quando se aumentou a velocidade, o que aumentou o carregamento 
inercial. 

Há vários fatores envolvidos nessa aplicação que são difíceis de quantificar. A 
corrosão é evidente nas peças que falharam. As superfícies das vigas de aço es¬ 
tão repletas de marcas de corrosão por crateração ( pitting ), assim como a viga 
de alumínio. Os projetistas não tomaram muito cuidado para evitar concentra¬ 
ções de tensão, e é visível que as fraturas por fadiga se iniciaram (como é típi¬ 
co) nesses pontos de concentração de tensões. A peça de alumínio fraturada da 
Figura 6-54b mostra que a trinca começou no furo rosqueado, que é um entalhe 
muito agudo. As trincas na peça de aço (Figura 6-54Z?) parecem ter iniciado em 
uma base de solda usada para fixar os suportes do pente. Soldas são concen¬ 
tradores de tensão notórios, e frequentemente produzem tensões residuais de 
tração. Deveríamos levar em conta essas lições no reprojeto, tentando reduzir 
esses fatores negativos. Por definição, uma peça fraturada tem coeficiente 
de segurança igual a 1. Sabendo disso, pode-se criar um modelo do carrega¬ 
mento sobre a peça, tensões e coeficiente de segurança, e depois calcular a 
viga em sentido inverso, com um coeficiente de segurança igual a 1, de maneira 
a determinar vários dos fatores acima que são difíceis de se determinar para 
uma aplicação particular. 

6 Um modelo foi criado para se resolver as equações nesse caso. Dados específicos 
para cada um dos três projetos fraturados serviram como entrada, e o modelo foi 
modificado convenientemente para levar em conta diferenças na geometria e no 
material para cada um dos três tipos de peça. O mesmo modelo foi posterior¬ 
mente modificado para acomodar os novos projetos propostos, apresentados na 
Figura 6-55. Resultaram oito versões do modelo, e seus arquivos de dados acom¬ 
panham este texto. Eles foram denominados CASE6-0 a CASE6-7. A limitação 
de espaço não permite a discussão do conteúdo de todos os 8 modelos, por isso 
somente dois serão discutidos em detalhe; os resultados dos modelos restantes 
serão comparados no resumo. O projeto original fraturado e o novo projeto final 
serão apresentados. O leitor pode abrir os arquivos que contêm os modelos no 
programa que desejar. 

7 A análise do projeto original da viga do tear está contida no arquivo CASE6-1. 
A geometria da seção transversal e a massa da viga devem ser calculadas para se 
determinar as tensões devido à flexão. 


carregamento 


2,5" 


espessura 
da parede 


(a) Projeto quadrado 



( b) Projeto circular 

FIGURA 6-55 

Dois novos projetos para a viga do 
tear a jato de água. 


área 

peso 

m 


1 


2,375 2 - 2,205 2 + 2(0,56)(0,085) = 0,874 in 2 
área ( comprimento)^) = 0,874(54)(0,286) = 13,51b 


peso + pente _ 13,5 + 10 


386,4 


= 0,061 blobs 


KKx, 


■ KtK, 


12 


386,4 

2,375 4 - 2,205 4 

12 


= 0,68 in 


0 ) 


Observe que o cálculo da área da seção transversal inclui as duas guias para 
fixação do pente, já que elas adicionam massa, porém o cálculo do momento 
de inércia I as ignora, uma vez que elas adicionam uma parcela muito pequena 
nesse parâmetro. O peso específico y acima é para o aço, e a unidade de massa é 
blobs ou lb-s 2 /in. 
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8 As componentes média e alternada da força e do momento fletor inerciais podem 
agora ser calculadas. 


F méija = 1886, 5m = 1886,5(0,061) = 1151b 
F all = 6242,5 m = 6242,5(0,061) = 380 lb 




_ wl 2 _ ( wl)l _Fl _ 115(54) _ 


8 


8 


775 lb-in 


M al , = 


wV 


( wl)l Fl 380(54) 

= 1 — L = — =-1= 2 565 lb-in 

8 8 8 


(/) 


As equações do momento são para o momento máximo no centro de uma viga 
biapoiada com carga uniformemente distribuída (ver Figura B-2 no Apêndice 
B). As tensões nominais devido à flexão (sem incluir nenhuma concentração de 
tensões) são, portanto, 


M médla {c) 775(1,188) 
/ 0,68 
M alt (c ) _ 2565(1,188) 
7 “ Õ68 


= 1351 psi 


= 4470 psi 


te) 


9 As tensões nominais de cisalhamento devido à torção em uma seção quadrada oca 
são máximas nos centros dos 4 lados e, portanto, ocorrem em pontos de máxima 
tensão devido à flexão. A tensão de cisalhamento é encontrada a partir de i lrlax = T/Q 
(Equação 4.26 a), onde Q para essa geometria particular é encontrada na Tabela 4-2: 

ô = 2f(a-í) 2 = 2(0,085)í^|^-0,085 j = 0,207 in 3 (h) 


onde té a espessura da parede e a é a metade da largura da seção transversal. As 
tensões nominais de cisalhamento média e alternada são, portanto. 


x 


m nom 


média 

Q 


1012,5 

0,207 


4900 psi 


Zk 

Q 


1012,5 

0,207 


= 4900 psi 


(0 


10 Os fatores de concentração de tensão para flexão e cisalhamento precisam ser en¬ 
contradas ou estimadas. Peterson [3ÜI fornece um gráfico para o caso de uma seção 
retangular oca em torção, e a partir daí é encontrado um K a = 1,08. Nenhum dado 
conveniente foi encontrado para o fator de concentração de tensões à flexão para 
este caso. A corrosão “convencional” e a corrosão por crateração combinadas so¬ 
bre soldas grosseiras recomendam um K t grande. A abordagem aqui empregada 
foi de calcular K t em sentido reverso, com um coeficiente de segurança igual a 1 
e todos os outros fatores de material, bem como tensões nominais, especificados. 
O resultado foi K t = 4,56 para essa peça fraturada. Esse resultado é apresentado 
neste ponto para assegurar a continuidade da narrativa, mas deve-se entender que 
o valor de K t foi encontrado por cálculo reverso sobre o modelo, usando iteração 
depois de todos os outros fatores definidos. Nesse referido ponto, o modelo foi 
resolvido para as tensões locais média e alternada e para K t simultaneamente 
com N f = I, representando a condição de falha. 

11 A sensibilidade ao entalhe do material e os fatores de concentração de tensões 
estimados para flexão e cisalhamento alternados são encontrados a partir das 
Equações 6.11 b e 6.13, de acordo com o procedimento utilizado no Exemplo 
6-3. Usando o valor de K t encontrado no passo 10 e q = 0,8, os resultados são: K, 
= 3,86 e K fs = 1,06. Os fatores de concentração de tensões correspondentes para 
tensão média são encontrados a partir da Equação 6.17 e, uma vez que a tensão 
local está abaixo do limite de escoamento para ambas flexão e torção neste caso, 
eles são idênticos aos fatores para tensão alternada: K fm = K f e K fins = K firl . 
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12 As componentes estimadas da tensão local podem agora ser determinadas usan- 
do-se os fatores de concentração de tensão sob fadiga: 


^ í tn ^ m nom 

= 3,86(1351) = 5212 psi 

(./) 

~ i nom 

= 3,86(4470) = 17247 psi 

Xm = Kfim^mnom 

= 1,06(4900) = 5214 psi 

(*) 

X = Kr X 

a fsm Ofiom 

= 1,06(4900) = 5214 psi 


13 Como temos um caso de tensões combinadas, variadas e biaxiais que são síncro¬ 
nas e em concordância de fase, e como a peça possui concentradores de tensão, 
o método geral usando a tensão equivalente de von Mises para ambas as com¬ 
ponentes média e alternada de tensão é apropriado (Equação 6.22b). Isso nos 
possibilita calcular as tensões equivalentes alternada e média para o caso biaxial. 

a ’<. = V< + <-°+°+ +3 <. 

= J17247 +0-0+ 3(5214) = 19468 psi 

_ _ (0 

= V< + < “ + 3t L 

= ^5212 + 0-0 + 3(5214) = 10428 psi 


14 As propriedades do material devem, agora, ser determinadas. Um teste de labo¬ 
ratório foi feito com uma amostra da peça fraturada, e sua composição química a 
enquadrou como aço AISI 1018 laminado a frio. Resistências para esse material 
foram obtidas de dados publicados (ver Apêndice A) e são: S ul = 64000 psi e S = 
50000 psi. O limite de escoamento sob cisalhamento foi calculado a partir de S 
= 0,5775 = 28850 psi. O limite de resistência à fadiga não corrigido foi tomado 
como S e . = 0,5 S ut = 32000 psi. 

15 Os fatores de modificação de resistência foram encontrados a partir das equações 
e dados da Seção 6.6. O carregamento é uma combinação de flexão e torção. To¬ 
davia, as tensões de torção foram incorporadas na equação da tensão equivalente 
de von Mises, que fornece uma tensão normal; assim, 

Ccarreg = 1 (™) 


O diâmetro do corpo de prova equivalente é encontrado considerando-se a área 
com tensões acima de 95% da tensão máxima, utilizando as Equações 6.7c e 
6.1 d. O fator de tamanho é, então, encontrado pela Equação 6.1b: 


4,5 = 0,05 bh = 0,05(2,375) 2 = 0,282 in 2 

dequw ~ yj 0,0766 ~ 1,92 m 
C, armnHo = 0 m{d equi y mi = 0,869(1,92p 97 = 0,82 


O fator de superfície é encontrado a partir da Equação 6.7 e e dos dados da Ta¬ 
bela 6-3 para superfícies usinadas ou estiradas a frio. O material da viga do tear 
parecia ter sido originalmente estirado a frio, mas estava corroído. Em face do 
problema de corrosão, poderia ser imposta a utilização de um fator de superfície 
reduzido, mas decidiu-se permitir que o fator geométrico de concentração de ten¬ 
sões K t levasse em conta os efeitos de corrosão por crateração, neste caso, como 
descrito anteriormente, e foi aplicado o fator de superfície para material usinado. 


C m ,„ f = A(SJ = 2,7(64)”°' 265 = 0,897 (o) 

Para ambos os fatores de temperatura e de confiabilidade foi assumido valor igual 
a 1. A confiabilidade foi tomada como 50% para esse cálculo reverso, de maneira a 
colocar toda a incerteza sobre o fator altamente variável de concentração de tensões. 
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16 Um limite de fadiga corrigido pode, agora, ser calculado com 


S = C C C CCS 

'~'catreg tamanho sup etf temp ^conf u e' 

S e = (l)(0,8l)(0,90)(l)(l)(32000) = 23258 psi 


ÍP) 


17 O coeficiente de segurança é calculado a partir da Equação 6.18e. Um coeficien¬ 
te de segurança caso 3 é aplicável neste caso, uma vez que, com carregamento 
inercial, as componentes média e alternada da tensão de flexão irão manter uma 
relação constante com qualquer mudança na velocidade de operação. Devido ao 
fato de a mínima força de compactação ser sempre zero, também para essa gran¬ 
deza a relação citada é constante, independentemente da força máxima. 


o' a S ut + C m S e 

23258(64000) 

19468(64000)+10428(23258) 


(?) 


As componentes média e alternada foram encontradas por cálculo reverso e po¬ 
dem agora ser utilizadas para se construir o diagrama de Goodman modificado. 
Já que forçamos o coeficiente de segurança a ter valor 1, e assim a representar a 
falha conhecida dessa peça, o ponto de tensão aplicada a' a , c' m está situado sobre 
a linha de Goodman. 

18 A análise acima foi repetida, modificando-se a velocidade de operação para o 
valor original de projeto: 400 rpm. Usando o mesmo fator de concentração de 
tensões de 4,56 obtido por análise reversa da peça fraturada, o coeficiente de 
segurança a 400 rpm é 1,3, indicando por que a peça original sobreviveu à velo¬ 
cidade de projeto (arquivo CASE6-0). 

19 A análise desta e de outras peças fraturadas fornece alguns importantes esclare¬ 
cimentos sobre as restrições do problema e permite que um projeto melhor seja 
criado. Um dos fatores que influenciaram o novo projeto foi o ambiente corrosi¬ 
vo, o que faz do aço um material menos desejável, apesar de seu limite de fadiga. 
O acabamento com pintura não conseguiu proteger as peças de aço, completa¬ 
mente enferrujadas. A amostra examinada da peça de alumínio fraturada também 
mostrou corrosão por crateração significativa em apenas 3 meses de uso. Se for o 
caso de se utilizar alumínio, um acabamento anodizado deveria ser aplicado para 
protegê-lo da oxidação. 

Outro fator óbvio é o papel da concentração de tensões, que parece ser bastante 
elevada nessa peça. A presença de soldas e furos rosqueados em regiões de altas 
tensões claramente contribuíram para as falhas. Qualquer projeto novo deve re¬ 
duzir a concentração de tensões por meio do deslocamento dos furos rosqueados 
- necessários para a fixação do pente - para locais de menor tensão. Soldas em 
pontos de altas tensões devem ser evitadas, se possível. Tratamentos superficiais 
como jateamento de esferas devem ser considerados, para impor à superfície 
tensões residuais benéficas de compressão. 

Os níveis significativos de tensão de torção, apesar de serem definidos de ma¬ 
neira pobre, são um problema. A fabricação de tecidos mais pesados vai gerar 
níveis mais altos de tensão de torção. Por isso, a geometria de qualquer novo 
projeto deve ser resistente tanto a tensões de torção quanto a tensões de flexão. 
Finalmente, um novo projeto não deve ser muito mais pesado do que o existente, 
uma vez que a massa adicional fará com que as forças de inércia mais altas sejam 
transmitidas a todas as outras partes da máquina, provocando, possivelmente, 
falhas em outras peças. 

20 Como o carregamento sobre a viga é de natureza primordialmente inercial, e 
como ela carrega uma carga extra fixa, deveria existir uma seção transversal ideal 
para todo projeto. A resistência de uma viga à flexão é função de seu momento 
de inércia 7. O carregamento inercial é função inversa da sua área A. Se a seção 
transversal fosse maciça, seu / seria o máximo possível para uma dada dimensão 
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externa, mas assim também o seriam sua área, massa e carga inercial. Se a parede 
construída fosse tão fina quanto uma folha de papel, sua massa seria mínima, 
porém assim também seria seu I. Ambos A e / são funções não lineares de suas 
dimensões. Portanto, deve haver uma espessura de parede particular que maximi¬ 
za o coeficiente de segurança, mantidas todas as outras grandezas constantes. 
Com todos os fatores citados em mente, dois projetos foram considerados, como 
ilustrado na Figura 6-55: uma seção transversal quadrada e outra circular, com 
nervuras (“orelhas”) externas integrais ao longo de todo o comprimento para 
suportar o pente. Ambos partilham de algumas propriedades em comum. Os 
contornos têm raios de concordância “generosos” para minimizar K r (A seção 
circular é a mais eficiente possível, sob esse aspecto.) As orelhas de suporte do 
pente, que devem conter furos rosqueados, estão próximas à linha neutra, onde as 
tensões de flexão são menores e se encontram na parte externa da estrutura geo¬ 
métrica básica. Pode ser que nenhuma solda seja necessária se a forma puder ser 
extrudada como mostrado. Ambas são basicamente seções fechadas que podem 
resistir a torques, e a seção circular é a forma ótima para solicitação de torção. A 
seção quadrada terá um I maior e, por isso, resistirá melhor à flexão do que uma 
forma circular de mesmas dimensões globais. 

Dois materiais foram considerados: aço doce e alumínio. (Titânio seria ideal em 
termos de sua relação resistência-peso [SWR - Strength-to-Weight Ratio ] e limi¬ 
te de fadiga, mas seu alto custo o exclui da consideração.) O alumínio (se anodi- 
zado) tem a vantagem da melhor resistência à corrosão em água. Mas o aço tem 
a vantagem de possuir um limite de fadiga quando protegido contra corrosão. O 
peso total do novo projeto é importante. O alumínio de alta resistência tem me¬ 
lhor SWR do que aço doce. (Aço de alta resistência não possui limite de fadiga 
e é sensível ao entalhe, além de ser caro.) O alumínio pode ser extrudado em 
seções transversais particulares com orelhas integrais a um baixo custo de ferra- 
mental, tornando, por isso, um lote limitado economicamente viável. Uma seção 
transversal personalizada em aço requereria a compra de grandes quantidades 
para amortizar o custo do ferramental. Assim, um projeto em aço será limitado 
às formas de cabeçote de laminadora, e implicará na necessidade de soldagem 
das orelhas. 


21 Cada uma das geometrias da Figura 6-55 foi projetada separadamente com os 
dois materiais: aço e alumínio. A espessura da parede foi variada para cada mo¬ 
delo, varrendo uma gama de valores, desde muito finas até quase uma seção ma¬ 
ciça, de modo a determinar a dimensão ideal. O projeto final escolhido foi uma 
seção circular em alumínio 6061-T6 extrudado com uma espessura de parede de 
0,5 in. Esse projeto será agora discutido, sem esquecer que um grande número de 
iterações foi necessário até se chegar ao resultado aqui apresentado. A restrição 
de espaço não permite a discussão de todas as iterações. 


22 Os cálculos anteriores da vida em ciclos (Equação a, passo 3), aceleração e força 
de compactação (Equações c e d, passo 4) ainda são aplicáveis. As propriedades 
da seção são 


area = n 


( 2,5 2 - 1,5 2 ^ 


+ 2(0,5)(0,75) = 3,892 in 2 


V ^ 

peso = área(comprimentoj (y) = 3,892(54)(0,10) = 211b 
_ peso + pente _ 21 + 10 


I = n 


386 

2,5 4 -1,5 4 
64 


386 


= 0,080 blobs 


= 1,669 in 4 


to 


Observe que o cálculo da área inclui as orelhas, já que elas adicionam massa, 
mas o cálculo de I as ignora, visto que elas adicionam uma quantidade ínfima a 
essa grandeza. O peso específico y para o alumínio é dado em lb/in 3 , e a unidade 
de massa é blobs ou lb-s 2 /in. 
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23 As componentes média e alternada da força de inércia e do momento fletor são 


F nma = 1886,5/n = 1886,5(0,08) = 1521b 
F alt = 6242,5/n = 6242,5(0,08) = 5021b 
Fl 152(54) 


= — = 


= 1023 lb-in 


M aIt = — = 


Fl 502(54) 


= 3386 lb-in 


O) 


As equações de momento são para o ponto de máximo, no centro de uma viga 
biapoiada com carga uniformemente distribuída. As tensões nominais devido à 
flexão (sem considerar concentração de tensões) são, portanto, 


= = 1023Q.25) 

I 1,669 F 

MJc ) 3386(1,25) 

g = al,y ’ = - v ’ = 2536 psi 

/ 1,669 


(0 


Se compararmos esses resultados com aqueles do projeto original, (ver passo 
8), as forças e momentos têm agora maior intensidade, devido ao maior peso da 
nova peça, porém as tensões são menores, devido ao maior momento de inércia 
I da seção transversal. 

24 As tensões de cisalhamento sob torção em uma seção circular delgada são má¬ 
ximas na fibra mais externa e, portanto, ocorrem em pontos de máxima tensão 
resultante da flexão. A tensão nominal de cisalhamento é encontrada a partir de 
X max = Tr/J, onde J para essa geometria é calculada com a Equação 4.25 b: 


J = n 


f ,4 ,4 

d ex , ~ d m , 

32 


= n 


2,5 4 - 2,0 4 A 
32 


= 3,338 in 


(u) 


As tensões nominais de cisalhamento média e alternada são, portanto, 


,(r) _ 1012,5 


J 

Láá 

j 


3,338 

1012,5 


379 psi 


(v) 


3,338 


= 379 psi 


25 Devido ao grande raio de circunferência e aos contornos suaves dessa peça cir¬ 
cular, K, e K ts foram tomados como iguais a 1. Haverá maior concentração de 
tensões nos pés das orelhas (nervuras externas), mas a tensão normal de flexão é 
bem menor nessa região, e a tensão de cisalhamento nessa forma ótima para tor¬ 
ção é muito baixa. A sensibilidade ao entalhe do material é irrelevante quando K t 
= 1, fazendo com que ambos K f e K f , sejam iguais a 1. Os fatores de concentração 
de tensões sob fadiga para a tensão média são também iguais a 1 com as hipóte¬ 
ses acima. As componentes locais de tensão são, então, idênticas às componentes 
nominais de tensão encontradas nas Equações íev. 

26 Visto que temos um caso de tensões combinadas, variadas e biaxiais que são sin¬ 
cronizadas e em concordância de fase, e que os entalhes foram eliminados pelo 
reprojeto, o método de Sines agora é adequado (Equação 6.21 b). Esse método 
fornece tensões equivalentes alternada e média para o caso biaxial sem entalhe. 


= V< + < - + 3 4 

= ^2 536 + 0-0 + 3(379) = 2619 psi (w) 

g' = G v + o v = 766 + 0 = 766 psi 

rn x m y m i 
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27 As propriedades do material devem, agora, ser determinadas. Apesar de o alu¬ 
mínio não possuir limite de resistência à fadiga, existem dados publicados sobre 
as tensões máximas às quais o material resiste, para certos números de ciclos 
particulares. Uma pesquisa na literatura existente mostrou que, dentre todas as 
ligas de alumínio, as 7075 e 5052 oferecem as máximas resistências à fadiga S f . 
Contudo, nenhuma extrusora de alumínio foi encontrada na região que pudesse 
trabalhar alguma dessas ligas. A liga extrudada disponível de maior resistência 
foi a 6061-T6, a qual tem um S f , publicado de 13500 psi a N= 5E1 ciclos, S ut = 
45000 psi e S y = 40000 psi. 

28 Os fatores de alteração de resistência foram encontrados a partir das equações 
e dados da Seção 6.6. O carregamento é uma combinação de flexão e torção, o 
que parece criar um conflito na seleção de um fator de carga pela Equação 6.7 a. 
Todavia, havíamos incorporado as tensões de torção na tensão equivalente do 
método de Sines, a qual tem característica de uma tensão normal; portanto, C carreg 
= 1.0 diâmetro equivalente para uma peça circular que não gira é encontrado 
pela Figura 6-25 e pela Equação 6.1 d. O fator de tamanho é, então, encontrado a 
partir da Equação 6.7/?: 


A,; = 0,010462«7 2 

^5 _ 

0,0766 
C tammho = 0,869 



0,010462(2.5) 2 = 0,065 in 2 


0,065 
0,0766 

- 0,097 


= 0,924 in 


= 0,869(0,924p° 97 = 0,88 


(x) 


O fator de superfície é calculado com a Equação 6.7 e e com os dados da Tabela 
6-3, para superfícies usinadas ou estiradas a frio. A corrosão poderia impor a 
utilização de um fator de superfície minorado, mas já que a peça será anodizada 
para conferir resistência à corrosão, o fator para superfície usinada foi aplicado. 

= AS* = 2,7(45) °' 265 = 0,98 09 


Observe que S ul está em kpsi para a Equação 6.7 e. Para o fator de temperatura, 
foi assumido valor 1, pois a peça opera em situação de temperatura ambiente. 
Para C conf foi utilizado o valor 0,702 da Tabela 6-4 para representar a confiabili¬ 
dade desejada de 99,99% para o novo projeto. 

29 A resistência à fadiga corrigida pode agora ser calculada a partir de 


S =C C C C C S • 

k ~/? '~'carreg tamanho supeiftemp conf f 


• < W 7 = 1(0,88)(0,98)(1)(0,702)(13500) = 8173 psi 




30 Esse limite corrigido de resistência à fadiga Sn m5E7 corresponde ao experimento 
publicado para uma vida de N = 5E1 ciclos. Como necessitamos de uma vida 
próxima de N= 9,4Z?8 ciclos, a equação para a curva S-N deste material deve ser 
escrita e resolvida para S n aN = 9.4/18 ciclos. Para fazê-lo, precisamos da resis¬ 
tência S m do material a 10 3 ciclos, o que é obtido da Equação 6.9a: 

S m = 0,9 S ul = 0,9(45000) = 40500 psi ( aa ) 


Utilize as Equações 6.10 para encontrar o coeficiente e o expoente da curva S-N. 
O valor -4,699 é extraído da Tabela 6-5 e corresponde ao número de ciclos (5£7) 
para o qual esses dados experimentais foram tomados. 


b = 


1 


- 4,699 


log 


7 4 3 

s 

v n @5Ei y 


1 logí 40500 ) = -0,14792 


- 4,699 


8173 ) 


( ab ) 


log(a) = log(S,„)-3/> = log(40500) - 3(- 0,14792) = 5,0512; a = 112516 


9AEI = aN b = 112516(9,4£8)- IU4792 = 5296 psi (ac) 


Esse valor será utilizado com S n corrigido para a vida desejada. 
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N f 



espessura da parede (in) 

FIGURA 6-56 

Coeficiente de segurança N como 
uma função de espessura da parede 
para uma viga circular em alumínio. 


31 As tensões equivalentes alternada e média podem agora ser representadas grafi¬ 
camente em um diagrama modificado de Goodman, ou o coeficiente de seguran¬ 
ça pode ser calculado a partir da Equação 6.18e para uma situação caso 3, como 
descrito no passo 17. 


N f = 


S„S„, 


5296(45000) 


, S ul + o'„, S n 2536(45000) + 766(5296) 


= 2,0 


(i ad) 


Esse coeficiente de segurança é bastante aceitável, porém, por medida de segu¬ 
rança adicional, a peça acabada foi tratada com jateamento de esferas antes de 
ser anodizada. A variação do coeficiente de segurança com a espessura da parede 
é ilustrada na Figura 6-56. O pico ocorre para uma espessura de aproximadamen¬ 
te 0,5 in, valor utilizado no projeto. Curvas do coeficiente de segurança versus 
espessura de parede são plotadas para todos os modelos de projeto, encontrados 
em arquivo eletrônico. Suas formas são similares às da Figura 6-56, e todas apre¬ 
sentam uma espessura ótima de parede que maximiza o coeficiente de segurança. 

32 Os nomes de arquivos e dados pertinentes para os sete projetos são indicados na 
Tabela 6-13. O projeto original é mostrado tanto para o projeto para velocidade 
da máquina igual a 400 rpm, sob a qual a viga trabalhava com sucesso, quanto 
para a velocidade aumentada a 500 rpm, sob a qual ela falhou. A única diferença 
é o coeficiente de segurança, que foi de 1,3 para 1. Os fatores K t são calculados de 
maneira reversa para os projetos que falharam (coeficiente de segurança =1), como 
descrito anteriormente, mas são estimados para os novos projetos. Os projetos em 
aço fazem uso do K t calculado reversamente para a viga original fraturada, o que 
tem por objetivo levar em conta possíveis efeitos da corrosão e da concentração na 
solda. O projeto em alumínio de seção quadrada possui um K t elevado devido aos 
seus ângulos internos. 

O fator peso é calculado como a relação entre o peso total (com o pente) do novo 
projeto e o peso total (com o pente) da viga original do tear. Os valores para o coefi¬ 
ciente de segurança constantes da tabela são os máximos alcançáveis sem exceder o 


Tabela 6-13 Dados para vários projetos de viga 

Estudo de Caso 6: Dimensões em polegadas e libras 







Projeto 

Ver figura 

Rpm 

Material 

Nome do 
arquivo 

Espessura 
da parede 

Profundidade 
da viga 

K, 

Fator peso 

Coeficiente 
de segurança 

Comentário 

Viga original 

6-53a 

400 

Aço 1018 

CASE6-0 

0,085 

2,38 

4,6 

1 

1,4 

Seguro para a 
velocidade de 
projeto 

Viga original 

6-53 a 

500 

Aço 1018 

CASE6-1 

0,085 

2,38 

4,6 

1 

1 

Falhou sob 
velocidade mais 
alta 

Viga de 
substituição 
em aço 

6-53 b 

500 

Aço 1020 

CASE6-2 

0,093 

2,50 

3,2 

1 

1 

Falhou em 6 

meses 

Viga de 
substituição 
em alumínio 

6-53 c 

500 

Alumínio 
6061-T6 

CASE6-3 

maciça 

2,00 

7,2 

1,4 

1 

Falhou em 3 

meses 

Viga quadrada 
em aço 

6-55a 

500 

Aço 1020 

CASE6-4 

0,062 

2,50 

4,6 

1,4 

0,5 

Projeto rejeitado 

Viga circular 
em aço 

6-55 b 

500 

Aço 1020 

CASE6-5 

0,10 

2,50 

4,6 

1,4 

0,5 

Projeto rejeitado 

Viga quadrada 
em alumínio 

6-55a 

500 

Alumínio 
6061-T6 

CASE6-6 

0,35 

2,50 

2,0 

1,4 

1,0 

Projeto rejeitado 

Viga circular 
em alumínio 

6-55 b 

500 

Alumínio 
6061-T6 

CASE6-7 

0,50 

2,50 

1,0 

1,4 

2,0 

Projeto 

selecionado 
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fator peso (1,4) da viga de substituição mais pesada que opera sem causar danos ao 
resto da máquina (Figura 6-5 3c). Coeficientes de segurança maiores do que aqueles 
mostrados na Tabela 6-13 são alcançáveis com alguns dos projetos rejeitados, mas 
somente com a penalização do peso. Por isso, o projeto circular selecionado é consi¬ 
derado o melhor do ponto de vista da relação entre coeficiente de segurança e peso. 
Outros fatores que determinaram a decisão de se utilizar o projeto circular em 
alumínio foram a resistência à corrosão do alumínio anodizado, sua disponibi¬ 
lidade a um custo razoável para perfis de extrusão particulares - o que eliminou 
todas as soldas, exceto nas extremidades - e a maior resistência à torção e ausên¬ 
cia de concentração de tensões de uma seção transversal circular. Aproximada¬ 
mente 100 vigas de tear com as características do novo projeto foram fabricadas 
e instaladas em 1971-1972. Elas operaram sem nenhuma falha por mais de 7 
anos. O maquinário foi posteriormente vendido e enviado a outro continente, e o 
autor não teve mais notícias delas. 


6.15 RESUMO 

Cargas variáveis no tempo são mais a regra do que a exceção em qualquer máqui¬ 
na. Projetar para evitar falhas sob essas condições é mais desafiador do que o pro¬ 
jeto para cargas estáticas. O mecanismo de falha por fadiga é agora razoavelmente 
bem compreendido, ainda que se continue a pesquisar os seus vários detalhes. Dois 
regimes de carregamento são considerados: fadiga de baixo-ciclo (FBC), cujo nú¬ 
mero total de oscilações de tensão durante a vida da peça é menor do que aproxi¬ 
madamente 1000, e fadiga de alto-ciclo (FAC), que considera um número de ciclos 
da ordem de milhões ou mais. Uma análise baseada em deformações constitui o 
método mais preciso para se determinar tensões-limite de resistência à fadiga, e é 
mais indicada para situações FBC, para as quais as tensões locais podem eventual¬ 
mente ultrapassar o limite de escoamento em ciclos particulares. Um exemplo é 
uma estrutura de aeronave, que é submetida ocasionalmente a sobrecargas severas 
em meio a uma série de oscilações de tensão de menor escala durante a sua vida, 
como ilustrado na Figura 6-7. A Mecânica da Fratura (MF) é uma ferramenta cada 
vez mais útil para a previsão de fraturas em estágio inicial em estruturas que po¬ 
dem ser inspecionadas à procura de trincas. O crescimento da trinca é monitorado, 
e a teoria da MF utilizada para calcular e predizer o tempo até a falha. A peça é, en¬ 
tão, substituída em determinadas revisões periódicas que visam a excluir a possibi¬ 
lidade de falha em serviço. Isso é feito sistematicamente na indústria aeroespacial. 
A maior parte do maquinário industrial e alguns veículos de transporte terrestre es¬ 
tão sujeitos a oscilações de tensão mais uniformes em magnitude, e deles também 
se espera que suportem essas condições por muitos milhões de ciclos. Para esses 
casos, são mais apropriados os métodos de análise de FAC baseados em tensões, 
que são mais aproximativos, mas também de mais fácil aplicação. 

Regras práticas e aproximações são utilizadas para se estimar resistências de 
materiais sob condições de carregamento dinâmico, principalmente para o caso de 
fadiga em alto-ciclo. Muitos deles erram no sentido do conservadorismo. Se hou¬ 
ver a disponibilidade de dados experimentais específicos para a resistência à fadiga 
do material escolhido, esses dados devem ser sempre utilizados em lugar de uma 
estimativa calculada. Caso dados experimentais específicos não existam, a resis¬ 
tência à fadiga não corrigida pode ser estimada como uma porcentagem do limite 
de resistência à tração. Em ambas as situações, a resistência à fadiga não corrigida 
é posteriormente reduzida por meio de um conjunto de fatores, como definido na 
Seção 6.6 e nas Equações 6.7, para levar em conta diferenças entre a peça real e o 
corpo de provas a partir do qual a resistência foi medida. A seguir, um diagrama de 
Goodman modificado é construído usando estimativas da resistência “estática” do 
material a 1000 ciclos e sua resistência à fadiga corrigida para algum número de 
ciclos maior, adequado à vida esperada da peça. (Ver Seção 6.11.) 
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Uma abordagem geral para o projeto em casos de fadiga de alto-ciclo é apre¬ 
sentada na Seção 6.13. A equação da tensão equivalente de von Mises é utilizada 
para criar componentes equivalentes de tensão alternada e média para os pontos 
internos à peça sujeitos às cargas mais intensas. Em alguns casos, a componente 
média de tensão pode ser zero. Todos os efeitos relevantes de concentração de 
tensões devem ser incluídos nesses cálculos de tensão. As componentes de von 
Mises média e alternada são, então, representadas graficamente no diagrama de 
Goodman modificado, e um coeficiente de segurança é calculado com base em 
uma hipótese sobre o modo como as tensões média e alternada podem variar em 
serviço. Ver a Seção 6.11 e as Equações 6.18. 


Equações importantes utilizadas neste capítulo 


Componentes de tensão variadas (Seção 6.4): 

Ao = o_ - o„„. 


o„ 


o 

min 


A = 


o„ 


Aços: 


ferros: 


alumínios: 


ligas de cobre: 


Estimativas para a resistência à fadiga não corrigido (Seção 6.6) 

[5 e , =0,55„, 

[S e , = lOOkpsi (700 MPa) 


para 


k=0,4S„ t 

[s„. = 24 kpsi (160 MPa) 


S ■ = 0,4 A 

f 

•'íSSFR 


para S ul > 60 kpsi 
para S ul < 48 kpsi (330 MPa) 
19 kpsi (l30 MPa) para S ul > 48 kpsi (330 MPa) 


S , = 0,4 S llt para S M < 40 kpsi (280 MPa) 

S s 14 kpsi (l00 MPa) para S ut > 40 kpsi (280 MPa) 


C = 0,70 

carreg ’ 


Fatores de correção para a resistência à fadiga (Seção 6.6): 

flexão: C carreg = 1 

força normal: 

para d < 0,3 in (8 mm): 
para 0,3 in < d < 10 in: 
para 8 mm < d < 250 mm: C íaimnho = 1,189c? 


C„. 


Cmnumho = °,869 d~ 


- 0,097 


( 6.1 a) 

(6.1b) 

(6-1c) 
(6.1 d) 


para S ut < 200 kpsi (1400 MPa)l 

^ (6.5a) 

S ut > 200 kpsi (1400 MPa)J 


para S m < 60 kpsi (400 MPa)l 
(400 MPa)} 


(6.5c) 


(6.5 d) 


(6.7a) 


(6.7 b) 
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C íupe4 = A(SJ 

para T < 450°C (840°F): 
para 450°C < T < 550°C: 
para 840°F < T < 1020°F: 


se C S u P e,f > IO, utilize C mtm{ =1,0 


superf 


C = 1 

temp 1 


C Km , = 1-0,0058(7 -450) 
C KIIV = 1 -0,0032(7-840) 


(6.7c) 

(6.7 f) 


Estimativas de correção da resistência à fadiga (Seção 6.6): 

S —C C C C C S 

u e ^carreg tamanho ^ superf temp conf u e' 

S = C C C CCS 

u f '-'carreg ^tamanho ^superf '“'temp conf u f' 


( 6 . 6 ) 


Resistência aproximada a 1000 ciclos (Seção 6.6): 

flexão: S m = 0,95 


força normal: 


S m = 0,755 , 


(6.9) 


Diagrama S-N (Seção 6.6): 

log5(A0 = Ioga + b\ogN 


b= — log 

z 


r S, ^ 




onde z = log A', - log N 2 


log(a) = log(5 m ) - Alog(Af,) = log(5 m ) - 3b 

Sensibilidade ao entalhe (Seção 6.7): 


1 + 


Vã 

Vã 


(6.10 b) 


(6.10c) 


(6.13) 


Fatores de concentração de tensão na fadiga (Seções 6.7 e 6.11): 



K f = 1 + q(K, - 1) 



então: 

ii 

se K f \o„ mXnom \>S y 

então: 

ii 

Se y ^ min 

> 25 então: 

nom \ y 

ii 


S y - K f c a 

y J u m 


(6.11 b) 


(6.17) 


Coeficiente de segurança para tensões alternadas (Seção 6.10): 

n,-A 

1 a 


(6.14) 


Diagrama de Goodman modificado (Seção 6.11): 


SL»l + SLl = i 

S yc S yc 


(6.16a) 
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= 5/ 

ct' 

o' 

~ h 

“ = 1 


5/ 

o'„ 

a' 

-——h 

—í L = 1 




Coeficiente de segurança - tensões variadas (Seção 6.11): 


/ 


Caso 1: N 


f 


a 


m@Q 

™ (0)7 C 


\ 


Caso 2: 


N = p. = iç 

G a@Z G a 


Caso 3: N f = 


a 


l-° 

V 5 v, 


1—í 
V Sut J 


s f s ul 


m@Z Q a S ut + & m Sf 


ZS = V(°' m -°' m @s ) 2 +(o' a -o ' a@5 ) 2 


Caso 4: 


OZ = V(o'J 2 +(a' m ) 2 
OZ + zs 


AC = 


oz 


(6.16/7) 

(6.16c) 

(6.16c/) 

(6.18a) 

(6.18/7) 

(6.18e) 

(6.18/) 

(6.18g) 


Método de Sines para tensões multiaxiais em fadiga - 3D (Seção 6.12): 


ÍK -°vj 

i 2 + i 


2 +i 


2 + 6| 

( X L + T >Za + X *a ) 


a 


° + °.v m + 


(6.21a) 


Método de Sines para tensões multiaxiais em fadiga - 2D (Seção 6.12): 

G ’* =V< + <-°^ C 


3t: 


a, + a 




(6.21/7) 


Tensões gerais multiaxiais em fadiga - 3D (Seção 6.12): 



2 
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Tensões gerais multiaxiais em fadiga - 2D (Seção 6.12): 



(6.22b) 



Método SEQA para tensões multiaxiais complexas em fadiga (Seção 6.12): 



(6.23) 


Mecânica da fratura em fadiga (Seção 6.5): 


^ V™ - 

— fijna ( o max — o mm ) 


max 


(6.3 b) 


da = A( AKj 


(6.4) 
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6.18 PROBLEMAS 

*6-1 Para os dados na(s) linha(s) escolhida(s) da Tabela P6-1, encontre a gama de 
tensões, a componente alternada da tensão, a componente média da tensão, a 
razão de tensões, R, e a amplitude relativa, A. 

6-2 Para os valores de resistência do aço na(s) linha(s) escolhida(s) da Tabela P6-2, 
calcule o limite de fadiga não corrigido e desenhe o diagrama resistência-vida 
(S-N). 

*6-3 Para o conjunto braço-pedal de bicicleta da Figura P6-1, pressuponha uma força 
aplicada pelo ciclista sobre o pedal que varia entre 0 e 1500 N em cada ciclo. 
Determine as tensões variadas no braço do pedal de diâmetro 15 mm. Encontre 
o coeficiente de segurança se S M = 500 MPa. 

6-4 Para os valores de resistência do alumínio nas linhas escolhidas da Tabela P6-2, 
calcule a resistência à fadiga não corrigida para 5 x 10 8 ciclos, e desenhe o dia¬ 
grama resistência-vida ( S-N) para esse material. 

6-5 Para os dados nas linhas escolhidas da Tabela P6-3, encontre o limite de (ou 
resistência à) fadiga corrigido, escreva equações para a curva S-N e desenhe o 
diagrama S-N. 

*6-6 Para o engate de reboque do Problema 3-6 (ver também a Figura P6-2 e a Figura 
1-5), encontre os coeficientes de segurança para vida infinita em fadiga para 
todos os modos de falha, pressupondo que a força de impacto horizontal do re¬ 
boque sobre a esfera seja alternada. Use aço com S ul = 600 MPa e S y = 450 MPa. 

*6-7 Projete o pino de conexão da biela ao pistão do Problema 3-7 para vida infinita 
com um coeficiente de segurança de 1,5 se a aceleração de 2500g for alternada e 
S ut = 130 kpsi. 

*6-8 Uma máquina de papel processa rolos de papel com densidade de 984 kg/m 3 . O 
rolo de papel tem as medidas 1,50 m de diâmetro externo, 0,22 m de diâmetro 
interno e 3,23 m de comprimento, e está sobre um eixo oco feito de aço com S ut 
= 400 MPa, biapoiado. Encontre o diâmetro interno do eixo necessário para se 
obter um coeficiente de segurança igual a 2, para 10 anos de vida girando a 50 
rpm, três tumos de 8 horas por dia, se o diâmetro externo do eixo tem 22cm. 


Tabela P6-1 

Dados para o Problema 6-1 

Linha 

°max 

°min 

a 

1000 

0 

b 

1000 

-1000 

c 

1500 

500 

d 

1500 

-500 

e 

500 

-1000 

f 

2500 

-1200 

g 

0 

-4500 

h 

2500 

1500 


Tabela P6-2 

Dados para os Problemas 6-2, 6-4 

Linha 

S„,(psi) 

material 

a 

90000 

aço 

b 

250000 

aço 

c 

120000 

aço 

d 

150000 

aço 

e 

25000 

alumínio 

f 

70000 

alumínio 

g 

40000 

alumínio 

h 

35000 

alumínio 


Tabela P6-3 Dados para o problema 6-5 

Linha 

Material 

s„, 

(kpsi) 

Forma 

Tamanho 

(in) 

Acabamento 

superficial 

Carreg. 

Temp. 

<°F) 

Confiab. 

a 

aço 

110 

redonda 

2 

retificado 

torção 

ambiente 

99,9 

b 

aço 

90 

quadrada 

4 

usinado 

axial 

600 

99,0 

c 

aço 

80 

viga 1 

16 x 18 + 

laminado a 
quente 

flexão 

ambiente 

99,99 

d 

aço 

200 

redonda 

5 

forjado 

torção 

-50 

99,999 

e 

aço 

150 

quadrada 

7 

laminado a 
frio 

axial 

900 

50 

f 

alumínio 

70 

redonda 

9 

usinado 

flexão 

ambiente 

90 

g 

alumínio 

50 

quadrada 

9 

retificado 

torção 

ambiente 

99,9 

h 

alumínio 

85 

viga 1 

24 x 36 + 

laminado a 
frio 

axial 

ambiente 

99,0 

i 

alumínio 

60 

redonda 

4 

retificado 

flexão 

ambiente 

99,99 

i 

alumínio 

40 

quadrada 

6 

forjado 

torção 

ambiente 

99,999 

k 

ferro dúctil 

70 

redonda 

5 

fundido 

axial 

ambiente 

50 

1 

ferro dúctil 

90 

quadrada 

7 

fundido 

flexão 

ambiente 

90 

m 

bronze 

60 

redonda 

9 

forjado 

torção 

50 

90 

n 

bronze 

80 

quadrada 

6 

fundido 

axial 

212 

99,999 


f largura x altura 


* As respostas para estes problemas 
estão no Apêndice D. Problemas nume¬ 
rados em itálico são problemas de pro¬ 
jeto. Problemas numerados em negrito 
são extensões de problemas similares 
de capítulos anteriores com o mesmo 
número após o hífen. Problemas em 
capítulos posteriores podem estender 
estes problemas. 
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FIGURA P6-1 

Problema 6-3. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 



FIGURA P6-2 

Problema 6-6. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares de capítulos anteriores 
com o mesmo número após o hífen. Proble¬ 
mas em capítulos posteriores podem esten¬ 
der estes problemas. 



grade de 0,5 cm 


FIGURA P6-3 

Problema 6-9. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


6-9 Para o alicate de pressão (ViseGrip ) desenhado em escala na Figura P6-3, cujas 
forças foram analisadas no Problema 3-9 e tensões, no Problema 4-9, encontre 
os coeficientes de segurança para cada um dos pinos, para uma força de pressão 
assumida de P = 4000 N na posição mostrada. Os pinos de aço têm 8 mm de 
diâmetro e têm S y = 400 MPa, 5„, = 520 MPa e estão todos sujeitos ao cisalha- 
mento duplo. Assuma uma vida finita desejada de 5 x 10 4 ciclos. 

*6-10 Um trampolim na forma de um viga biapoiada, com extremidade em balanço, 
é mostrado na Figura P6-4 a. Uma pessoa de 100 kg está de pé sobre a extremi¬ 
dade livre. Pressuponha dimensões da seção transversal de 305 mm x 32 mm. 
Qual o coeficiente de segurança em fadiga para vida finita, se o material é fibra 
de vidro frágil com S f = 39 MPa @ N = 5 x 10 8 ciclos e S ut =130 MPa na direção 
longitudinal? 

*6-11 Repita o Problema 6-10 assumindo que a pessoa de 100 kg pula 25 cm para 

cima e cai sobre a prancha. Pressuponha que a prancha pese 29 kg e defleta 13,1 
cm estaticamente quando a pessoa está parada na extremidade. Qual o coeficien¬ 
te de segurança à fadiga para vida finita, se o material é fibra de vidro frágil com 
S f = 39 MPa @ N= 5 x 10 8 ciclos e S ur = 100 MPa na direção longitudinal? 

6-12 Repita o Problema 6-10 utilizando o projeto de trampolim com prancha engasta¬ 
da da Figura P6-4Z?. 

6-13 Repita o Problema 6-11 utilizando a configuração do trampolim mostrada na 
Figura P6-4 b. Pressuponha que a prancha pese 19 kg e defleta 8,5 cm estatica¬ 
mente quando a pessoa está estacionada sobre a extremidade da prancha. 

6-14 A Figura P6-5 mostra um brinquedo de criança chamado pula-pula. A criança 
fica de pé sobre os apoios, aplicando metade de seu peso sobre cada um dos la¬ 
dos. Ela pula para cima segurando os apoios contra seus pés e volta a pular com 
a mola absorvendo o impacto e armazenando energia para ajudar no próximo 
salto. Pressuponha que a criança tem 60 lb e a constante da mola é 100 lb/in. O 



(a) Trampolim biarticulado em balanço 

FIGURA P6-4 



Problemas 6-10 a 6-13. 

































































































































Capítulo 6 TEORIAS DE FALHA POR FADIGA 


409 


Tabela P6-4 Dados para o problema 6-15 

Linha 

s u , (kpsi) 

K, 

r (in) 

Material 

Carregamento 

a 

100 

3,3 

0,25 

aço 

flexão 

b 

90 

2,5 

0,55 

aço 

torção 

c 

150 

1,8 

0,75 

aço 

flexão 

d 

200 

2,8 

1,22 

aço 

torção 

e 

20 

3,1 

0,25 

alumínio macio 

flexão 

t 

35 

2,5 

0,28 

alumínio macio 

flexão 

g 

45 

1,8 

0,50 

alumínio macio 

flexão 

h 

50 

2,8 

0,75 

alumínio duro 

flexão 

i 

30 

3,5 

1,25 

alumínio duro 

flexão 

i 

90 

2,5 

0,25 

alumínio duro 

flexão 


peso do pula-pula é 5 lb. Projete as seções da viga engastada de alumínio para 
que ela sobreviva aos pulos de 2 in acima do solo com um coeficiente de segu¬ 
rança dinâmico igual a 2 para uma vida finita de 5 X 10 4 ciclos. Utilize alumínio 
série 2000. Defina a forma e o tamanho da viga. 

*6-15 Para uma peça com entalhe de raio r, fator geométrico de concentrações K t , re¬ 
sistência do material S ul e carregamento como indicado nas linhas escolhidas da 
Tabela P6-4, encontre o fator de Neuber a, a sensibilidade ao entalhe do material 
q e o fator de concentração de tensões sob fadiga K,. 

6-16 Uma trilha para guiar bolas de boliche é projetada com duas barras cilíndricas, 
como mostrado na Figura P6-6. As barras têm um pequeno ângulo entre si. As 
bolas rolam sobre as barras antes de escapar pelo vão deixado e cair em uma 
outra trilha. Cada barra tem comprimento total não apoiado de 30 in, e o ângulo 
entre elas é de 3,2°. As bolas têm 4,5 in de diâmetro e pesam 2,5 lb. A distância 
entre os centros das duas barras de 1 in de diâmetro é 4,2 in na extremidade mais 
estreita. Encontre o coeficiente de segurança para vida infinita das barras de aço 
SAE 1010 de 1 in de diâmetro laminadas a frio. 

(a) Pressuponha que as barras são biapoiadas. 

(b) Pressuponha que as barras estão engastadas nas duas extremidades. 

*6-17 Uma pinça para gelo é ilustrada na Figura P6-7. O gelo pesa 50 lb e tem largura 

de 10 in. A distância entre as alças é de 4 in, e o raio médio r de cada garra da 
pinça de aço é 6 in. As dimensões da seção transversal retangular são 0,750 in 
de altura 0,312 in de largura. Encontre o coeficiente de segurança para as garras 
para 5E5 ciclos se seu S ul = 50 kpsi. 


mr 

=□ 

) 

£Í51i 

-□ 


c 

) 


FIGURA P6-6 

Problema 6-16. 



W/2 W/2 



~1 
FIGURA P6-5 

Problema 6-14. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas 
similares de capítulos anteriores com o 
mesmo número após o hífen. Problemas em 
capítulos posteriores podem estender estes 
problemas. 
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FIGURA P6-7 

Problema 6-17. 



T, 

FIGURA P6-8 

Problema 6-19. 



FIGURA P6-10 

Problema 6-22. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares de capítulos anteriores 
com o mesmo número após o hífen. Proble¬ 
mas em capítulos posteriores podem esten¬ 
der estes problemas. 
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6-18 Repita o Problema 6-17, com a pinça feita de ferro fundido cinzento Classe 40. 

*6-19 Determine o tamanho do pino de articulação da Figura P6-8 necessário para su¬ 
portar uma força aplicada pulsante que varia entre 0 e 130000 lb, para vida infi¬ 
nita. Determine também o raio externo do engate em forma de “U” (garfo) para 
não falhar por rasgamento nem por esmagamento, se as flanges dele têm, cada 
uma, espessura de 2,5 in. Utilize um coeficiente de segurança igual a 3. Assuma 
S,„ = 140 kpsi para o pino e S u , = 80 kpsi para o engate. 

6-20 Um torque de ±100 N-m é aplicado a um eixo maciço, cilíndrico, de 1 m de 
comprimento. Projete-o para ter seu ângulo de torção limitado a 2 o e selecione 
uma liga de aço para ter um coeficiente de segurança à fadiga igual a 2, para 
vida infinita. 

6-21 A Figura P6-9 mostra uma roda de automóvel com dois tipos de chave de roda: 
uma em “L” (a) e outra em “T” (b). A distância entre os pontos A e B é 1 ft em 
ambos os casos, e o diâmetro da chave de roda é 0,625 in. Quantos ciclos de 
aperto podem ser esperados antes da falha por fadiga, se o torque médio de aper¬ 
to é de 100 lb-ft e a resistência S ul do material é igual a 60 kpsi? 

*6-22 Um patim roller-blcide em linha é mostrado na Figura P6-10. As rodas de po¬ 
liuretano têm 72 mm de diâmetro e seus centros estão espaçados de 104 mm. 

O conjunto pé + bota + rodas pesa 2 kg. A “constante de mola” equivalente do 
sistema pessoa-patins é 6000 N/m. Os eixos são pinos de aço, sob cisalhamento 
duplo, com 10 mm de diâmetro, de aço com S uI = 550 MPa. Encontre o coefi¬ 
ciente de segurança dos pinos para vida infinita à fadiga quando uma pessoa de 
100 kg aterrissa de um salto de 0,5 m sobre uma só perna. 

(a) Pressuponha que todas as quatro rodas aterrissem simultaneamente. 

(b) Pressuponha que uma roda sozinha absorva toda a força de aterrissagem. 

*6-23 A viga da Figura P6-1 \ci está sujeita a uma força senoidal em função do tempo, 

com F ^ = Fe F mm = -F/2, onde Fe os outros dados da viga são dados nas 
linhas da Tabela P6-5. Encontre o estado de tensão na viga devido a esse carre¬ 
gamento, e escolha um material que forneça um coeficiente de segurança igual a 
3 para N = 5 x 10 8 ciclos. 

*6-24 A viga da Figura P6-1 lb está sujeita a uma força senoidal em função do tempo, 
com F^ = Fe F min = F/2, onde Fe os outros dados da viga são dados nas linhas 
da Tabela P6-5. Encontre o estado de tensão na viga devido a esse carregamento 



FIGURA P6-9 



Problema 6-21. 
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Tabela P6-5 Dados para os problemas 6-23 a 6-26 

Use somente os dados relevantes para o problema em questão. Comprimentos em m, forças 
em N, / em m 4 

Linha 

i 

a 

b 

F 

/ 

c 

E 

a 

1,00 

0,40 

0,60 

500 

2,85£-08 

2,00£-02 

aço 

b 

0,70 

0,20 

0,40 

850 

1,70£-08 

1,00£-02 

aço 

c 

0,30 

0,10 

0,20 

450 

4,70£-09 

1,25£-02 

aço 

d 

0,80 

0,50 

0,60 

250 

4,90£-09 

1 , 1 0E-02 

aço 

e 

0,85 

0,35 

0,50 

750 

1,80£-08 

9,00£-03 

aço 

f 

0,50 

0,18 

0,40 

950 

1,17£-08 

1,00£-02 

aço 

g 

0,60 

0,28 

0,50 

250 

3,20£-09 

7,50£-03 

aço 

h 

0,20 

0,10 

0,13 

500 

4,00£-09 

5,00£-03 

alumínio 

i 

0,40 

0,15 

0,30 

200 

2,75£-09 

5,00£-03 

alumínio 

i 

0,20 

0,10 

0,15 

80 

6,50£-10 

5,50£-03 

alumínio 

k 

0,40 

0,16 

0,30 

880 

4,30£-08 

1,45£-02 

alumínio 

1 

0,90 

0,25 

0,80 

600 

4,20£-08 

7,50£-03 

alumínio 

m 

0,70 

0,10 

0,60 

500 

2,10£-08 

6,50£-03 

alumínio 

n 

0,85 

0,15 

0,70 

120 

7,90£-09 

1,00£-02 

alumínio 


* Observe que w é força por unidade de comprimento, N/m. 


e escolha um material que forneça um coeficiente de segurança igual a 1,5 para 
N= 5 x 10 8 ciclos. 

*6-25 A viga da Figura P6- 11c está sujeita a uma força senoidal em função do tempo, 
com F mai = F e F min = 0, onde Fe os outros dados da viga são dados nas linhas 
da Tabela P6-5. Encontre o estado de tensão na viga devido a esse carregamento, 
e escolha um material que forneça um coeficiente de segurança igual a 2,5 para 
N= 5 x 10 8 ciclos. 

*6-26 A viga da Figura P6-1 ld está sujeita a uma força senoidal em função do tempo, 
com F mai = Flb e F min = -F, onde Fe os outros dados da viga são dados nas 
linhas da Tabela P6-5. Encontre o estado de tensões na viga devido a esse carre¬ 
gamento, e selecione um material que dará um coeficiente de segurança igual a 
6 para N = 5 x 10 s ciclos. 

*6-27 Deve-se projetar um suporte para o rolo de papel do Problema 6-8, como mos¬ 
trado na Figura P6-12. Determine um valor adequado para a dimensão a da 
figura para um coeficiente de segurança para vida infinita igual a 2. Pressuponha 
que a dimensão b é igual a 100 mm e que o mandril é um cilindro maciço e se 
insere até a metade do comprimento do rolo de papel: 


/ 



/ 



l 



(c) 



(d) 


suporte 



FIGURA P6-12 


FIGURA P6-11 

Vigas e carregamentos para 
os problemas 6-23 a 6-26: 
ver Tabela P6-5 para os dados 
correspondentes. 


Problema 6-27. 


* As respostas para esses problemas estão 
no Apêndice D. 






































412 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 



Problema 6-28. 

(a) se o mandril é feito de material dúctil com S ut = 600 MPa; 

(b) se o mandril é feito de material fundido frágil com S ul = 300 MPa. 

6-28 A Figura P6-13 mostra uma empilhadeira transpondo uma rampa de 15° para 
subir a uma plataforma de carregamento de altura 4 ft. A empilhadeira pesa 
5000 lb e tem uma distância entre eixos de 42 in. Projete duas rampas em aço 
(uma para cada lado) de 1 ft de largura para ter um coeficiente de segurança 
igual a 2 para vida infinita para o pior caso de carregamento em que a empilha¬ 
deira sobe a rampa. Minimize o peso das rampas pela utilização de uma geo¬ 
metria de seção transversal adequada. Escolha um aço ou uma liga de alumínio 
apropriados. 

*6-29 Uma barra com secção transversal de 22 mm x 30 mm é carregada axialmente 
em tração com F(i) = ±8 kN. Um orifício de diâmetro 10 mm atravessa o centro 
do lado de 30 mm. Encontre o coeficiente de segurança para vida infinita se o 
material tem S ut = 500 MPa. 

6-30 Repita o Problema 6-29 com F min = 0 e F^ =16 kN. 

*6-31 Repita o Problema 6-29 com F mjn = 8 kN e F max = 24 kN. 

6-32 Repita o Problema 6-29 com F mjn = -4 kN e F^ =12 kN. 

*6-33 O suporte da Figura P6-14 está sujeito a uma força senoidal em função do tem¬ 
po, com F max = F e F min = —F, onde Fe os outros dados da viga são dados nas 
linhas da Tabela P6-6. Encontre os estados de tensão nos pontos Ae B devido a 
esse carregamento alternado e escolha como material um aço ou alumínio que 
forneça um coeficiente de segurança igual a 2 para vida infinita no caso do aço, 
ou N = 5 x 10 8 ciclos no caso do alumínio. Pressuponha um fator geométrico de 
concentração de tensões igual a 2,5 em flexão e 2,8 em torção. 

*6-34 O suporte da Figura P6-14 está sujeito a uma força senoidal em função do 

tempo, com F max = F e F mjn = 0, onde F e os outros dados da viga são dados nas 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares de capítulos anteriores 
com o mesmo número após o hífen. Proble¬ 
mas em capítulos posteriores podem esten¬ 
der estes problemas. 



FIGURA P6-14 

Problemas 6-33 e 6-36. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 
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Tabela P6-6 Dados para os problemas 6-33 a 6-36 

Use somente os dados relevantes para o problema em questão. Comprimentos em mm, 
forças em N. 

Linha 

i 

a 

t 

h 

F 

OD 

ID 

E 

a 

100 

400 

10 

20 

50 

20 

14 

aço 

b 

70 

200 

6 

80 

85 

20 

6 

aço 

c 

300 

100 

4 

50 

95 

25 

17 

aço 

d 

800 

500 

6 

65 

160 

46 

22 

alumínio 

e 

85 

350 

5 

96 

900 

55 

24 

alumínio 

f 

50 

180 

4 

45 

950 

50 

30 

alumínio 

g 

160 

280 

5 

25 

850 

45 

19 

aço 

h 

200 

100 

2 

10 

800 

40 

24 

aço 

i 

400 

150 

3 

50 

950 

65 

37 

aço 

i 

200 

100 

3 

10 

600 

45 

32 

alumínio 

k 

120 

180 

3 

70 

880 

60 

47 

alumínio 

1 

150 

250 

8 

90 

750 

52 

28 

alumínio 

m 

70 

100 

6 

80 

500 

36 

30 

aço 

n 

85 

150 

7 

60 

820 

40 

15 

aço 


linhas da Tabela P6-6. Encontre os estados de tensão nos pontos A e B devido a 
esse carregamento variado e escolha como material um aço dúctil ou alumínio 
que forneça um coeficiente de segurança igual a 2 para vida infinita no caso do 
aço, ou)V=5x 10 8 ciclos no caso do alumínio. Pressuponha um fator geométri¬ 
co de concentração de tensões igual a 2,8 em flexão e 3,2 em torção. 

6-35 Repita o Problema 6-33 usando como material ferro fundido. 

6-36 Repita o Problema 6-34 usando como material ferro fundido. 

*6-37 Uma viga curva semicircular, como mostrado na Figura P6-15, tem 150 mm 
de diâmetro externo, 100 mm de diâmetro interno e t = 25 mm. Para um par de 
forças F = ± 3 kN aplicadas ao longo do diâmetro, encontre o coeficiente de se¬ 
gurança à fadiga nas fibras interna e externa: 

(a) se a viga é de aço, com S ul = 700 MPa; 

(b) se viga é de ferro fundido, com S ul = 420 MPa. 

6-38 Um eixo de aço de 42 mm de diâmetro contendo um orifício transversal de 19 
mm é submetido a um carregamento combinado, que produz uma tensão de fle¬ 
xão o = ±110 MPa e uma tensão de torção constante de 110 MPa. Encontre seu 
coeficiente de segurança para vida infinita, caso S ul = 1 GPa. 

*6-39 Um eixo de aço de 42 mm de diâmetro contendo um orifício transversal de 19 
mm é submetido a um carregamento combinado, que produz uma tensão de fle¬ 
xão o = ±110 MPa e uma tensão de torção alternada de ±110 MPa. Encontre seu 
coeficiente de segurança para vida infinita, caso S ia = 1 GPa. 

6-40 Reprojete o suporte para rolo de papel do Problema 6-8 para ter o aspecto indi¬ 
cado na Figura 6-16. O madril se insere até 10% do comprimento do rolo. Proje¬ 
te as dimensões a e b para coeficiente de segurança para vida infinita igual a 2: 

(a) Se o mandril é de aço, com S ut = 600 MPa. 

(b) Se o mandril é de ferro fundido, com S ut = 300 MPa. 

*6-41 Um tubo de aço de 10 mm de diâmetro interno conduz um líquido a 7 MPa. A 
pressão varia periodicamente de zero até o máximo. O aço tem S u , = 400 MPa. 
Determine o coeficiente de segurança para vida infinita à fadiga, se a espessura 
da parede do tubo for: 

(a) 1 mm, 

(b) 5 mm. 




FIGURA P6-15 

Problema 6-37. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas 
similares de capítulos anteriores com o 
mesmo número após o hífen. Problemas em 
capítulos posteriores podem estender estes 
problemas. 
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FIGURA P6-16 

Problema 6-40. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas 
similares de capítulos anteriores com o 
mesmo número após o hífen. Problemas em 
capítulos posteriores podem estender estes 
problemas. 


6-42 Um tanque cilíndrico com extremidades hemisféricas é requerido para suportar 
ar comprimido a 150 psi a temperatura ambiente. A pressão tem ciclo variável 
de zero até o máximo. O aço tem S UI = 500 MPa. Determine o coeficiente de se¬ 
gurança para vida infinita à fadiga se o diâmetro do tanque é 0,5 m, a espessura 
de parede, 1 mm e o comprimento do tanque, 1 m. 

6-43 Os rolos de papel na Figura 6-17 têm as medidas 0,9 m de diâmetro externo, 

0,22 m de diâmetro interno e o comprimento é de 3,23 m; sua densidade é de 
984 kg/m 3 . Os rolos são transferidos da esteira automática (não mostrada) para 
a empilhadeira através da barra em “V” do mecanismo de descarregamento, que 
é girado 90° por um cilindro pneumático. O papel, então, rola para “dentro” dos 
garfos da empilhadeira. Esses garfos têm 38 mm de espessura, 100 mm de lar¬ 
gura e 1,2 m de comprimento, e são inclinados 3 o em relação à horizontal, tendo 
S ul = 600 MPa. Encontre o coeficiente de segurança para vida infinita em fadiga 
para os dois garfos da empilhadeira quando o papel rola sobre eles em duas dife¬ 
rentes condições (faça todas as hipóteses necessárias): 

(a) Os dois garfos não estão apoiados em suas extremidades livres. 

(b) Os dois garfos tocam a mesa no ponto A. 

6-44 Determine uma espessura adequada para o mecanismo em V da estação de des¬ 
carregamento da Figura P6-17, para limitar a deflexão em suas extremidades 
a 10 mm, em qualquer posição durante sua rotação. Dois mecanismos em “V” 
suportam o rolo, posicionados a 1/4 e a 3/4 do comprimento de seu eixo, e cada 
um dos braços do “V” tem 10 cm de largura por 1 m de comprimento. Qual é o 
seu coeficiente de segurança para vida infinita em fadiga quando projetados para 


. í . I .í. i .!. I . i .i.!. I .í.í. j . i . i . \ .I. i .í.í. i .í. i .;. i .i. í .!-- 



Problemas 6-43 e 6-47. 
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Problema 6-48. 

limitar a deflexão, como mostrado? S M = 600 MPa. Ver o Problema 4-43 para 
mais informações. 

6-45 Determine, para a haste do cilindro pneumático da Figura P6-17, o coeficiente de 
segurança para vida infinita em fadiga. As cargas de tensão repetem ciclos de zero 
ao valor máximo (cargas de compressão abaixo do valor crítico para flambagem 
não afetam a vida em fadiga). A manivela que o pistão movimenta tem 0,3 m de 
comprimento, e sua haste tem curso máximo de 0,5 m. A haste, de 25 mm de diâ¬ 
metro, é feita em aço maciço com S ul = 600 MPa. Explicite todas as hipóteses. 

6-46 As barras em “V” da Figura P6-17 são giradas pela manivela através de um eixo 
de 60 mm de diâmetro e 3,23 m de comprimento. Determine o máximo torque 
aplicado a este eixo durante o movimento das barras em “V” e encontre o coefi¬ 
ciente de segurança do eixo para vida infinita em fadiga, caso seu S u , seja igual a 
600 MPa. Veja o Problema 6-43 para mais informações. 

*6-47 Determine as forças máximas sobre os pinos de fixação em cada uma das extre¬ 
midades do cilindro pneumático da Figura P6-17. Determine seu coeficiente de 
segurança para vida infinita em fadiga, se eles tiverem 30 mm de diâmetro e se 
há apenas uma área sob cisalhamento em cada pino. S„, = 600 MPa. Ver o Pro¬ 
blema 6-43 para maiores informações. 

6-48 A Figura P6-18 mostra um aparelho de exercício para um corredor em cadeiras 
de rodas de 100 kg de peso. A cadeira tem rodas motoras de 65 cm de diâmetro, 
separadas por uma distância de 70 cm. Dois tubos livres sobre mancais de rola¬ 
mento suportam as rodas traseiras. O movimento lateral da cadeira de rodas é li¬ 
mitado por flanges. Projete os tubos acima com 1 m de comprimento em alumí¬ 
nio (selecione a liga) para minimizar a altura da plataforma e também limitar a 
deflexão dos cilindros rolantes a 1 mm, no pior dos casos. Especifique eixos de 
aço adequadamente dimensionados para suportar os tubos sobre mancais. Cal¬ 
cule os coeficientes de segurança em fadiga para uma vida N= 5 x 10 8 ciclos. 

6-49 A Figura P6-19 mostra um eixo de articulação usinado que é montado com 
interferência na peça A e com folga na peça B. Se F = 100 lb, / = 2 in e d = 0,5 
in, qual é o coeficiente de segurança contra fadiga do pino, quando feito de aço 
SAE 1020 laminado a frio? O carregamento é alternado, e deseja-se uma confia¬ 
bilidade de 90%. Há um fator de concentração de tensões em flexão K= 1,8 na 
seção do pino entre as peças A e B. 

6-50 A Figura P6-19 mostra um eixo de articulação usinado que é montado com in¬ 
terferência na peça A e com folga na peça B. Se F = 100 N, / = 50 mm e rí = 16 
mm, qual é o coeficiente de segurança contra a fadiga do pino, quando feito de 
ferro fundido classe 50? O carregamento é alternado, e deseja-se uma confiabi¬ 
lidade de 90%. Há um fator de concentração de tensões em flexão K t = 1,8 na 
seção do pino entre as peças A e B. 

6-51 Uma grande placa fina deve ser fabricada com alumínio 7075-T651, o qual 

possui uma tenacidade à fratura K c = 24,2 MPa-m 0 ' 5 e um limite de escoamento 
de 495 MPa. Determine o número de ciclos de carregamento que a peça pode 
suportar, se a tensão nominal varia de 0 à metade do limite de escoamento e se 
uma trinca inicial tem um comprimento total de 1,2 mm. Os valores do coefi¬ 
ciente e do expoente na Equação 6.4 para esse material são A = 5 x 10 (mm/ 
ciclo) e n = 4. 





rí 


T r 1 

FIGURA P6-19 

Problemas 6-49 e 6-50. 


* As respostas para estes problemas estão 
no Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares de capítulos anteriores 
com o mesmo número após o hífen. Proble¬ 
mas em capítulos posteriores podem esten¬ 
der estes problemas. 
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* As respostas para estes problemas estào 
no Apêndice D. 


*6-52 Uma grande placa fina deve ser fabricada com aço SAE 4340, que possui uma 
tenacidade à fratura K c = 98,9 MPa-m 0 ' 5 . A placa é inspecionada à procura de 
trincas após a fabricação, mas o aparelho de inspeção não é capaz de detectar 
defeitos menores do que 5 mm. Determine a espessura mínima requerida para 
que a placa tenha uma vida de no mínimo 10 ciclos (usando os critérios da me¬ 
cânica da fratura) se sua largura é de 400 mm e a carga normal à trinca varia de 
20 a 170 kN. Os valores do coeficiente e do expoente na Equação 6.4 para esse 
material são A = 4 x 1CT 9 (mm/ciclo) e n = 3. 

6-53 Um tubo cilíndrico fechado de paredes finas é feito de uma liga de alumínio que 
tem tenacidade à fratura de 38 MPa-m 0 ' 5 e as seguintes dimensões: comprimento 
= 200 mm, diâmetro externo = 84 mm e diâmetro interno = 70 mm. Uma trin¬ 
ca semicircular de 2,8 mm de profundidade é descoberta no diâmetro interno, 
longe das extremidades, orientada ao longo de uma linha paralela ao eixo do 
cilindro. Se o cilindro é repetidamente pressurizado de 0 a 75 MPa, quantos ci¬ 
clos de pressão ele consegue suportar? Os valores do coeficiente e do expoente 
na Equação 6.4 para esse material são A = 5 X IO -12 (mm/ciclo) e n = 4. {Dica: o 
valor do fator de geometria para um defeito em superfície semicircular éb = 2 / 
p e a trinca cresce na direção radial.) 

6-54 Uma viga não rotativa de aço laminado a quente tem um perfil industrial tipo C 
como seção transversal de altura h = 64 mm e largura b = 127 mm. Ela é carre¬ 
gada em flexão pulsante, com a linha neutra paralela à alma da seção. Determine 
seu limite de fadiga corrigido com 90% de confiabilidade se ela for usada em 
um ambiente com temperatura inferior a 450°C e tiver um limite de resistência 
em tração de 320 MPa. 

6-55 Uma barra não rotativa de aço usinada tem uma seção transversal circular de 

diâmetro d = 50 mm. Ela é carregada com uma força normal variada. Determine 
seu limite de fadiga corrigido com 99% de confiabilidade se ela for usada em 
um ambiente com temperatura inferior a 450°C e tiver um limite de resistência 
na tração de 480 MPa. 

6-56 Uma barra não rotativa de aço estirada a frio tem uma seção transversal circu¬ 
lar de diâmetro d = 76 mm. Ela é solicitada à torção pulsante. Determine seu 
limite de fadiga corrigido com 99% de confiabilidade se ela for usada em um 
ambiente com temperatura de 500°C e tiver um limite de resistência na tração 
de 855 MPa. 

6-57 Uma viga não rotativa de aço retificada tem uma seção transversal retangular 
com altura h = 60 mm e largura b = 40 mm. Ela é carregada em flexão pulsante. 
Determine seu limite de fadiga corrigido com 99,9% de confiabilidade se ela for 
usada em um ambiente com temperatura inferior a 450°C e tiver um limite de 
resistência em tração de 1550 MPa. 

6-58 Um eixo de aço ranhurado similar ao mostrado na Figura C-5 (Apêndice C) é 
carregado em flexão. Suas dimensões são: D = 57 mm, d =38 mm, r = 3 mm. 
Determine o fator de concentração de tensões em fadiga se o material tem S M = 
1130 MPa. 

6-59 Um eixo de aço com um furo transversal, similar àquele mostrado na Figura C-8 
(Apêndice C) é carregado em torção. Suas dimensões são: D = 32 mm e d = 3 
mm. Determine o fator de concentração de tensões em fadiga, se o material tem 
S ul = 808 MPa. 

6-60 Uma barra plana com adelgaçamento de alumínio encruado similar àquela 

mostrada na Figura C-9 (Apêndice C) é carregada axialmente. Suas dimensões 
são: D = 1,20 in, d = 1,00 in e r = 0,10 in. Determine o fator de concentração de 
tensões em fadiga se o material tem S ut = 76 kpsi. 

6-61 Um eixo em rotação, com rebaixo arredondado colocado na face interna de 
um rolamento de contato rolante e com o rebaixo colocado contra a ponta do 
rolamento, é mostrado na Figura P6-20. O rolamento possui uma sutil excentri¬ 
cidade que induz um momento de total reversão no eixo à medida que este gira. 
As medidas indicam que a amplitude resultante de tensão alternada, devido à 
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flexão, é de ü a = 57 MPa. O torque no eixo flutua de uma elevada de 90 N-m a 
uma baixa de 12 N-m e está em fase com a tensão de flexão. O eixo é baixo, e 
suas dimensões são D = 23 mm, d = 19 mm e r = 1,6 mm. O material do eixo é 
aço SAE 1040 laminado a frio. Determine o fator de segurança de fadiga para 
vida infinita para o eixo, com confiabilidade de 99%. 

6-62 Um elemento de tensão em uma máquina é filetado, como mostra a Figura P6- 
21. A peça tem um defeito de fabricação que faz com que a carga de tensão flu¬ 
tuante seja aplicada excentricamente, resultando em uma carga de tensão tam¬ 
bém flutuante. As medidas indicam que a tensão máxima de flexão é 16,4 MPa e 
a mínima é de 4,1 MPa. A carga de tração flutua de uma alta de 3,6 kN para uma 
baixa de 0,90 kN e está em fase com a tensão de flexão. A peça é usinada, e suas 
dimensões são D = 33 mm, d =25 mm, h = 3 mm e r = 3 mm. O material é aço 
SAE 1020 laminado a frio. Determine o fator de segurança de fadiga para vida 
infinita para a peça, com confiabilidade de 99%. 

6-63 Para uma barra plana com rebaixo arredondado em tensão similar à mostrada na 
Figura C-9 (Apêndice C) e os dados da(s) linha(s) destacada(s) da Tabela P6-7, 
determine as tensões axiais alternadas e médias, como as modificadas pelos fa¬ 
tores apropriados de concentração de tensão na barra. 

6-64 Para uma barra plana com rebaixo arredondado em flexão similar à mostrada na 
Figura C-10 (Apêndice C) e os dados da(s) linha(s) destacada(s) da Tabela P6-7, 
determine as tensões de flexão alternadas e médias, como as modificadas pelos 
fatores apropriados de concentração de tensão na barra. 

6-65 Para um eixo com rebaixo arredondado com tensão similar à mostrada na Figura 
C-1 (Apêndice C) e os dados da(s) linha(s) destacada(s) da Tabela P6-7, deter¬ 
mine as tensões axiais alternadas e médias, como as modificadas pelos fatores 
apropriados de concentração de tensão na barra. 

6-66 Para um eixo com rebaixo arredondado em flexão similar à mostrada na Figura 
C-2 (Apêndice C) e os dados da(s) linha(s) destacada(s) da Tabela P6-7, deter¬ 
mine as tensões de flexão alternadas e médias, como as modificadas pelos fato¬ 
res apropriados de concentração de tensão na barra. 

6-67 A peça de uma máquina é submetida a tensões flutuantes, simples e multiaxiais. 
As faixas de tensão totalmente corrigidas e diferentes de zero são: <3 xmin = 50 
MPa, <3 xmax = 200 MPa, a ymin = 80 MPa, a ymax = 320 MPa, x xzmin = 120 MPa, 

= 480 MPa. As propriedades de material são S e = 525 MPa e S ut = 1200 MPa. 
Usando uma linha de carga do Caso 3, calcule e compare os fatores de seguran¬ 
ça para vida infinita dados pelos métodos de Sines e von Mises. 

6-68 Um tanque cilíndrico com extremidades hemisféricas foi construído com aço 
laminado a quente com S ul =380 MPa. O diâmetro externo do tanque é de 300 
mm e a parede tem 20 mm de espessura. A pressão pode flutuar de 0 a um má¬ 
ximo desconhecido. Para um fator de segurança à fadiga para vida infinita de 4 



FIGURA P6-20 

Problema 6-61 


F 



FIGURA P6-21 

Problema 6-62 


Tabela P6-7 Dados para os Problemas 6-63 a 6-66 

Use somente os dados relevantes para o problema em questão. Comprimentos em mm, 
forças em N e momentos em N-m. 

Linha 

D 

d 

r 

h 


M max 

P min 

P max 

Material 

a 

40 

20 

4 

10 

80 

320 

8000 

32000 

SAE 1020 CR 

b 

26 

20 

1 

12 

100 

500 

9500 

47500 

SAE 1040 CR 

c 

36 

30 

1,5 

8 

60 

180 

6500 

19500 

SAE 1020 CR 

d 

33 

30 

1 

8 

75 

300 

7200 

28800 

SAE 1040 CR 

e 

21 

20 

1 

10 

50 

150 

5500 

16500 

SAE 1050 CR 

f 

51 

50 

1,5 

7 

80 

320 

8000 

32000 

SAE 1020 CR 

g 

101 

100 

5 

8 

400 

800 

15000 

60000 

SAE 1040 CR 
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Tabela P6-8 

Dados para o Problema 6-70 

Linha 

Om' 


a 

50 

30 

b 

70 

30 

c 

100 

10 

d 

20 

60 

e 

80 

40 

f 

40 

40 

g 

120 

50 

h 

80 

80 


com confiabilidade de 99,99%, qual é a pressão máxima a que o tanque pode ser 
submetido? 

6-69 Um eixo em rotação foi projetado e fabricado com aço SAE 1040 HR. Ele foi 
feito a partir de um tubo que possui um diâmetro externo de 60 mm e uma pa¬ 
rede com espessura de 5 mm. As medidas de resistência elétrica indicam que há 
uma tensão axial totalmente reversa de 68 MPa e uma tensão torcional que flu¬ 
tua de 12 MPa para 52 MPa em fase com a tensão axial no ponto crítico do eixo. 
Determine o fator de segurança em fadiga de vida infinita do eixo com confiabi¬ 
lidade de 99,99%. 

6-70 Para os valores médios e alternados de tensão (em MPa) na(s) linha(s) 

destacada(s) na Tabela P6-8, encontre o fator de segurança para cada um dos 
casos de variação de carga baseado no diagrama de Goodman modificado se S e 
= 100, S y = 150 e S„, = 200 MPa. 

6-71 Um eixo com rebaixo arredondado em torção similar à mostrada no Apêndice 
C, Figura C-3, é feita de aço SAE 1020 CR e possui dimensões D = 40 mm, d = 
20 mm, e r = 4 mm. O eixo é baixo e sujeito a um torque totalmente reverso de 
+/- 80 N-m. Determine o fator de segurança para vida infinita do eixo com con¬ 
fiabilidade de 99,99%. 
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FALHA SUPERFICIAL 

Use-o até o fim, gaste-o completamen te; 

faça-o fazer, ou faça sem ele. 
Máxima da Nova Inglaterra 


7.0 INTRODUÇÃO 

Existem apenas três maneiras segundo as quais peças ou sistemas podem “fa¬ 
lhar”: obsolescência, quebra ou desgaste acentuado. O meu velho computador 
ainda funciona bem, mas está obsoleto e não serve mais para mim. O vaso fa¬ 
vorito da minha esposa está em pedaços, pois eu o deixei cair no chão, e é ir¬ 
recuperável. No entanto, meu automóvel com 123.000 milhas rodadas ainda é 
aproveitável e útil, apesar de mostrar alguns sinais de desgaste. A maior parte dos 
sistemas está sujeita aos três tipos possíveis de falha. A falha por obsolescência é 
de alguma maneira arbitrária - minha meta está agora fazendo bom uso do velho 
computador. A falha por quebra é frequentemente repentina e pode ser perma¬ 
nente. A falha por desgaste geralmente é um processo gradual e, em alguns casos, 
reparável. Em último caso, qualquer sistema que não seja vítima de um dos dois 
outros modos de falha irá inevitavelmente falhar por desgaste se mantido em 
serviço por um tempo suficientemente longo. Desgaste é o modo final de falha ao 
qual nada escapa. Assim, deve-se perceber que não se pode projetar para evitar 
completamente todos os tipos de desgaste, somente adiá-los. 

Os capítulos anteriores trataram de falhas em peças por deformação (esco¬ 
amento) e quebra (ruptura). Desgaste é um termo amplo que engloba vários ti¬ 
pos de falhas, todas envolvendo alterações na superfície da peça. Alguns destes 
chamados mecanismos de desgaste ainda não são totalmente compreendidos, e 
teorias rivais existem em alguns casos. A maior parte dos experts descreve cinco 
categorias gerais de desgaste: desgaste por adesão, desgaste por abrasão, ero¬ 
são, desgaste por corrosão e fadiga superficial. As próximas seções discutem 
esses tópicos em detalhe. Além desses, existem outros tipos de falha de superfície 
que não se encaixam claramente em nenhuma das cinco categorias ou que podem 
se encaixar em mais de uma. Fadiga por corrosão tem aspectos das duas últimas 
categorias, assim como corrosão por microabrasão. Para simplificar, discuti¬ 
remos esses casos híbridos como parte de uma das cinco categorias principais 
listadas acima. 

Falhas por desgaste normalmente envolvem a perda de algum material das 
superfícies de peças sólidas do sistema. Os movimentos de desgaste mais im- 
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* Um estudo de 1977, patrocinado pela 
ASME, estimou que o custo de energia 
para os Estados Unidos associado com a 
substituição de equipamentos que falha¬ 
ram por desgaste correspondia a 1,3% 
de todo o consumo de energia do país. 
Nessa época, isso era equivalente a cer¬ 
ca de 160 milhões de barris de petróleo 
por ano. Veja O. Pinkus e D. F. Wilcock, 
Strategy for Energy Conservation throu- 
gh Tribology, ASME, New York, 1977, 
p. 93. 


Tabela 7-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

a 

metade da largura da região de 
contato 

in 

m 

Seção 7.8-7.10 

A a 

área aparente de contato 

in 2 

2 

m 

Seção 7.2 

A r 

área real de contato 

in 2 

2 

m 

Equação 7.1 

B 

fator de geometria 

1 /in 

1/m 

Equação 7.9 b 

b 

metade do comprimento da região 
de contato 

in 

m 

Seção 7.8-7.10 

d 

profundidade do desgaste 

in 

m 

Equação 7.7 

E 

módulo de elasticidade 

psi 

Pa 

tudo 

F.P 

força ou carga 

lb 

N 

tudo 

f 

força de atrito 

lb 

N 

Equação 7.2 


força tangencial máxima 

lb 

N 

Equação 7.22 f 

K 

coeficiente de desgaste 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 7.7 

1 

comprimento do contato linear 

in 

m 

Equação 7.7 

L 

comprimento do contato cilíndrico 

in 

m 

Equação 7.14 

m v m 2 

constantes de material 

1 /psi 

m 2 /N 

Equação 7.9a 

H 

dureza à penetração 

psi 

kg/mm 2 

Equação 7.7 

N 

número de ciclos 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 7.26 

N f 

coeficiente de segurança sob fadiga 
superficial 

nenhuma 

nenhuma 

Exemplo 7-5 

P 

pressão na região de contato 

psi 

N/m 2 

Seção 7.8-7.10 

Pavg 

pressão média na região de contato 

psi 

N/m 2 

Seção 7.8-7.10 

P max 

máxima pressão na região de contato 

psi 

N/m 2 

Seção 7.8-7.10 

Rp Ri 

raios de curvatura 

in 

m 

Equação 7.9 b 

s„ 

limite de resistência ao cisalhamento 

psi 

Pa 

Seção 7.3 

s„ 

limite de resistência à tração 

psi 

Pa 

Seção 7.3 

S y 

limite de escoamento 

psi 

Pa 

Seção 7.3 

S U 

limite de escoamento à compressão 

psi 

Pa 

Seção 7.3 

V 

volume 

in 3 

3 

m 

Equação 7.7 

x, y, z 

variáveis de comprimento 
generalizadas 

in 

m 

tudo 

n 

coeficiente de atrito 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12-1 & 

V 

coeficiente de Poisson 

nenhuma 

nenhuma 

tudo 

a 

tensão normal 

psi 

Pa 

tudo 

°l 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 7.11 

o 2 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 7.11 

a 3 

tensão principal 

psi 

Pa 

Seção 7.11 

T 

tensão de cisalhamento 

psi 

Pa 

tudo 

*13 

tensão máxima de cisalhamento 

psi 

Pa 

Seção 7.11 

*21 

tensão principal de cisalhamento 

psi 

Pa 

Seção 7.11 

^32 

tensão principal de cisalhamento 

psi 

Pa 

Seção 7.11 


portantes são o deslizamento, o rolamento ou alguma combinação dos dois. O 
desgaste apresenta um custo elevado para a economia nacional.* Basta simples¬ 
mente a perda de um pequeno volume de material para tornar todo o sistema 
inoperante. Rabinowicz 1 ' estima que um automóvel de 4000 lb, quando “com- 
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pletamente desgastado”, terá perdido somente algumas onças de metal das suas 
superfícies de trabalho. Além disso, essas superfícies danificadas não serão visí¬ 
veis sem uma desmontagem completa. Assim, é frequentemente difícil monitorar 
e antecipar os efeitos do desgaste antes da ocorrência da falha. 

A Tabela 7-0 mostra as variáveis usadas neste capítulo e as referências das 
equações, tabelas ou seções nas quais elas são empregadas. No final do capítulo é 
apresentado um resumo que agrupa todas as equações significativas para facilitar a 
consulta e identifica a seção do capítulo na qual sua discussão pode ser encontrada. 

7.1 GEOMETRIA DE SUPERFÍCIES 

Antes de discutir em detalhes os tipos de mecanismos de desgaste, será útil defi¬ 
nir as características de uma superfície de engenharia relevantes para esses pro¬ 
cessos. (Resistência do material e dureza também são parâmetros importantes no 
desgaste.) A maior parte das superfícies sólidas que são submetidas a desgaste 
em máquinas é usinada ou retificada, ainda que algumas mantenham suas super¬ 
fícies finais dos processos de fundição ou forjamento. Em qualquer um desses 
casos, a superfície terá algum grau de rugosidade que é compatível com seu pro¬ 
cesso de acabamento. Seu grau de rugosidade terá influência tanto no tipo como 
na intensidade de desgaste a que a peça estará sujeita. 

Mesmo superfícies uniformes e aparentemente lisas têm irregularidades 
microscópicas. Estas podem ser medidas por qualquer um dos vários métodos 
disponíveis. Um perfilômetro passa uma ponta dura e levemente carregada (por 
exemplo, diamante) sobre a superfície com velocidade controlada (baixa) e re¬ 
gistra suas ondulações. A ponta tem um raio muito pequeno (aproximadamente 
0,5 pm) que funciona, na verdade, como um filtro passa-baixa, já que contornos 
menores do que seu raio não são percebidos. Apesar disso, ele fornece um perfil 
de superfície razoavelmente preciso, com uma resolução de 0,125 pm ou maior. 

A Figura 7-1 mostra os perfis e fotografias SEM* (100x) de duas superfícies de 

camo em aço encruado: (a) retificada e ( b ) usinada. Os perfis foram medidos com * Microscópio eletrônico de varredura 

um perfilômetro Hommel T-20 que digitaliza 8.000 pontos sobre o comprimento (Scanning Electron Microscope). 




Sh a-0.412 
Wt= 0.950 
Ro= 0.125 
Rqa 0.179 
«I» 1.250 
Rpa 0.525 
*pm*0.429 
*»>= 1650 




Sk *-0.071 
Wt ■ 2 900 
Ra a 0 .600 
Rq ■ 0 750 
R* a 4.379 
Rp = 1 929 
Rpms 1.75C 
Pi b 5.679 


(a) 


(b) 


FIGURA 7-1 

Fotografias de microscópio eletrônico de varredura (SEM) (100x) que reproduzem superfícies de um camo, com respectivos 
perfis: retificado (a) e fresado (ò). 
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de amostra (aqui, 2,5 mm). Os “picos de montanhas” microscópicos na superfície 
são chamados de asperezas. 

A partir desses perfis, uma série de parâmetros estatísticos pode ser calcula¬ 
da. A ISO define pelo menos 19 desses parâmetros. Alguns deles são mostrados 
na Figura 7-2 juntamente com suas definições matemáticas. Talvez os parâmetros 
mais comumente utilizados sejam R a , que é a média dos valores absolutos medi¬ 
dos em cada ponto, ou R , que é o desvio médio quadrático. Esses dois parâme¬ 
tros são muito parecidos em valor e significado. Infelizmente, muitos engenhei¬ 
ros especificam somente um desses dois parâmetros, nenhum dos quais fornece 
informação suficiente sobre a superfície. Por exemplo, as duas superfícies mos¬ 
tradas nas Figuras l-3a e b têm os mesmos valores de R a e R porém têm nature¬ 
zas claramente distintas. Uma tem propriedades predominantemente favoráveis, 
e outra, predominantemente desfavoráveis. Essas duas superfícies irão reagir de 
maneira bastante diferente ao deslizar ou rolar contra uma outra superfície. 

Para diferenciar essas superfícies que têm valores idênticos de R a ou AU ou¬ 
tros parâmetros devem ser calculados. A assimetria S k é uma estimativa da média 
da primeira derivada do contorno da superfície. Um valor negativo de S k indi¬ 
ca que a superfície tem uma predominância de vales (Figura 7-3a), e um valor 
positivo de S k define uma predominância de picos (Figura 7-3 b). Vários outros 
parâmetros podem ser computados (ver Figura 7-2). Por exemplo, R t define o 


R a Rugosidade 
(CLA) média 
(AA) aritmética 
DIN 4768 
DIN 4762 
ISO 4287/1 


Valor da média aritmética do perfil de rugosidade filtrado, 
determinado a partir dos desvios em relação à linha de centro 
e dentro do comprimento de avaliação l m . 



I m = comprimento de avaliação 


R q Rugosidade 
(RMS) desvio médio 
quadrático 
DIN 4762 
ISO 4287/1 


É a raiz quadrada da média dos quadrados dos desvios do perfil de 
rugosidade filtrado sobre o comprimento de avaliação l m . 



R pm Média da 
altura de 
pico acima 
da linha 
média 
DIN 4762 


Valor da média aritmética das alturas dos 5 picos mais altos acima 
da linha média (Rpla Rp5), similar à definição de Rz, especificada na 
norma DIN 4768. 

Os cinco picos mais altos são determinados a partir da "linha 
central" do perfil de rugosidade filtrado, cada um contido 
em um comprimento de amostragem l e . 

R pm = 1 ■ (R p1 +R p2 +...+R p5 ) 


R p Altura do 

pico máximo, 
acima da 
linha média 
DIN 4762 
ISO 4287/1 


Valor da máxima altura de pico acima da linha central do perfil de 
rugosidade filtrado, obtido da mesma forma que R pm . 



Assimetria 
do perfil 


Curva de 
distribuição 
de amplitudes 
DIN 4762 
ISO 4287/1 


Medida da forma ou simetria da curva de distribuição de 
amplitudes, obtida a partir do perfil de rugosidade filtrado. 

Uma assimetria negativa representaria propriedades favoráveis 
para um mancai. 



-L 


(y,-y) 3 


Gráfico da freqüência, em %, do perfil de amplitudes. 



R t Máxima Máxima altura pico-a-vale do perfil de rugosidade filtrado sobre o 

(R h ) altura comprimento de avaliação l m , independentemente dos compri- 

(R d ) pico-a-vale mentos de amostragem l e . 

DIN 4762 
(1960); 
desde 1978, 
é chamada 
R max 



W t Profundidade 
de ondulação 
DIN 4774 


Máxima altura pico-a-vale do perfil de ondulação nivelado 
(eliminada a rugosidade), dentro do comprimento de 
avaliação l m . 



FIGURA 7-2 

Definições de parâmetros DIN e ISO para rugosidade superficial, ondulação e assimetria. (Cortesia da Hommel America 
Inc, New Britain, Ct.) 
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(a) (b) 

FIGURA 7-3 


Diferentes contornos de superfície podem ter os mesmos valores de R a ou R 

máximo valor de amplitude pico-a-vale no comprimento da amostra, R p a máxi¬ 
ma altura de pico acima da linha média e R a média das cinco alturas máximas. 
Todas as medidas de rugosidade são calculadas a partir de medições filtradas 
eletronicamente que eliminam (zeram) qualquer onda de baixa frequência sobre 
a superfície. Uma linha média é computada, a partir da qual todas as medidas 
pico/vale são efetuadas. Além dessas medidas de rugosidade (denotadas por R), 
a ondulação, W t , da superfície pode, também, ser computada. O parâmetro W, 
filtra o sinal da medição sobre a superfície, eliminando todos os contornos de alta 
frequência e preservando somente as oscilações de grande período. Caso deseje 
caracterizar completamente a condição de acabamento da superfície, observe que 
somente a utilização de R a ou R não é suficiente. 

7.2 SUPERFÍCIES EM CONTATO 

Quando duas superfícies são pressionadas uma contra a outra por uma força, 
sua área aparente de contato A a é facilmente calculada por geometria, porém sua 
área real de contato A r é afetada pelas asperezas presentes em suas superfícies, e 
é mais difícil de se determinar com precisão. A Figura 7-4 mostra duas peças em 
contato. As pontas das asperezas de uma das peças vão inicialmente entrar em 
contato com pontos da outra peça, e a área inicial de contato será extremamente 
pequena. As tensões resultantes sobre as asperezas serão muito altas e podem 
facilmente ultrapassar o limite de escoamento em compressão do material. A me¬ 
dida que a força de junção das duas peças é aumentada, as pontas das asperezas 
escoam e se alargam até que sua área combinada seja suficiente para reduzir a 
tensão média a um nível sustentável, isto é, algo como resistência à penetração 
por compressão do material menos resistente. 

Pode-se obter uma medida da resistência à penetração por compressão a par¬ 
tir de ensaios convencionais de dureza (Brinell, Rockwell, etc.), os quais forçam 
uma ponta bastante fina contra o material e o deformam (escoam) na forma dessa 
ponta. (Ver Seção 2.4.) A resistência à penetração, S , é facilmente calculada a 



FIGURA 7-4 

O contato real entre duas superfícies está somente nas pontas das asperezas. 
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partir desses dados experimentais e tende a ser da ordem de 3 vezes o limite de 
escoamento em compressão, S yc , para a maior parte dos materiais. 121 
A área real de contato pode ser, então, estimada por 


A r = 


3 5„ 


(7.1) 


onde Fé a força externa normal às superfícies em contato e as resistências são, 
como definido no parágrafo anterior, tomadas para o material menos resistente 
dentre os dois. Observe que a área de contato para um material de determinada 
resistência sob uma certa carga será fixa, independentemente da área de contato 
aparente entre as duas superfícies. 


7.3 ATRITO 

Observe que a área real de contato A r (Equação 7.1) é independente da área de 
contato aparente A a definida pela geometria das peças. É essa a razão pela qual o 
atrito de Coulomb entre dois sólidos é, também, independente da área de contato 
aparente A a . A equação para o atrito de Coulomb com escorregamento é 

f = \xF (7 .2a) 


onde/é a força de atrito, p é o coeficiente de atrito dinâmico e F é a força normal. 

A força normal comprime as duas superfícies uma contra a outra e cria defor¬ 
mações elásticas e adesões (ver próxima seção) nas pontas das asperezas. Pode- 
-se definir a força de atrito dinâmico de Coulomb,/, como sendo a força necessá¬ 
ria para cisalhar as asperezas aderidas e elasticamente intertravadas, de maneira 
a permitir o movimento de deslizamento. Essa força de cisalhamento é igual ao 
produto da resistência ao cisalhamento do material menos resistente pela área 
real de contato A r , somada a uma “força de sulcamento” P. 

f = S m A r + P (7.2 b) 


A força de sulcamento, P, se deve a partículas livres que penetram as superfícies, 
e é desprezível quando comparada à força de cisalhamento,* podendo, portanto, 
ser ignorada. Retomando a Equação 7.1, tem-se 


A r = 



(7.2c) 


Substituindo a Equação 7.2 c na Equação 7.2 b (ignorando P), obtém-se 


f = F 



(1.2d) 


A combinação das Equações 7 .2a e 7.2 d, fornece 


P = 



(7.3) 


* Isso será verdadeiro apenas se as duas su¬ 
perfícies tiverem aproximadamente a mes¬ 
ma dureza. Se uma superfície for mais dura 
e mais rugosa que a outra, poderá haver 
uma força de sulcamento significativa. 


o que indica que o coeficiente de atrito p é uma função somente de uma razão de 
resistências do material menos resistente entre os dois em contato. 

O limite de resistência ao cisalhamento, S m , pode ser estimado com base no 
limite de resistência à tração do material. 

aços: S m = 0,85/ 


outros metais dúcteis: 


^ =0,755, 


(7.4) 
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O limite de escoamento na compressão como uma fração do limite de resistência 
à tração varia conforme o material e a liga sobre uma banda bastante larga, talvez 

0.5S* < S vc < 0,95„, (7.5) 

A substituição das Equações 7.4 e 7.5 na Equação 7.3 resulta em 
0,755,,, 0,8 Sg, 

3(0,9 S ul ) ^ 3(0,5 S ul ) 

0,28 < (J. < 0,53 (7.6) 

o que é aproximadamente a faixa de valores usual de p para metais secos expostos 
ao ar. Observe que, se as superfícies dos metais forem inteiramente limpas, seu li 
atingirá valores duas vezes maiores do que os acima apresentados. No vácuo, o 
|i para superfícies limpas pode se aproximar de infinito devido ao fenômeno da 
soldagem a frio. Ocorre tanta variação do coeficiente de atrito com o grau de con- 
taminantes existente entre as superfícies e outros fatores que o engenheiro deve 
obter dados experimentais para os materiais empregados e nas condições reais de 
serviço. O teste para obter o coeficiente de atrito é bastante simples de realizar. 

O efeito da rugosidade no atrito 

Pode-se esperar que a rugosidade superficial tenha grande influência sobre o coe¬ 
ficiente de atrito. Experimentos, contudo, mostram apenas uma fraca correlação. 
Com acabamentos superficiais extremamente finos, correspondentes a uma faixa 
de R a inferior a 10 x 10 6 in, o coeficiente de atrito p realmente aumenta até um 
fator próximo de 2, devido a um aumento na área real de contato. Com acaba¬ 
mentos muito grosseiros, correspondentes a R a acima de 50 x 10 6 in, p também 
aumenta levemente devido à energia necessária para suplantar interferências en¬ 
tre asperezas (sulcamento), bem como para cisalhar as ligações adesivas forma¬ 
das durante o escorregamento. 

O efeito da velocidade no atrito 

O atrito cinético de Coulomb é usualmente modelado como sendo independente 
da velocidade de escorregamento V, exceto por uma descontinuidade em V = 0, 
onde um coeficiente de atrito estático, maior, é medido. Na realidade, existe uma 
queda contínua e não linear do coeficiente de atrito p com o aumento da veloci¬ 
dade, V. Essa função fica muito próxima de uma reta quando plotada contra o lo¬ 
garitmo da velocidade, V , e sua inclinação negativa é de um pequeno percentual 
por década. 1718 Acredita-se que esse fenômeno ocorra porque a maior temperatura 
na interface resultante das altas velocidades reduz o limite de resistência ao cisa- 
lhamento do material na Equação 7.3. 


Atrito de rolamento 


Quando uma peça rola sobre outra sem nenhum escorregamento, o coeficiente 
de atrito é bem mais baixo, com p na faixa de 5/7-3 a 5E-5. A força de atrito irá 
variar em função de uma potência qualquer da carga (de 1,2 a 2,4) e como o in¬ 
verso do raio de curvatura dos elementos rolantes. A rugosidade superficial tem, 
sim, um efeito sobre o atrito de rolamento, e a maior parte das peças com esse 
tipo de junção recebe acabamento por retificação para minimizar sua rugosidade. 
Utilizam-se normalmente materiais de alta dureza para obter a resistência neces¬ 
sária e permitir finos acabamentos retificados. Há pouca variação do atrito de 
rolamento com a velocidade. 171 


§ N. de R. T.: A variação do atrito é de pou¬ 
cos centésimos de seu valor quando a velo¬ 
cidade é aumentada em 10 vezes. 
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O efeito de lubrificação no atrito 

A introdução de um lubrificante na interface onde se dá o deslizamento tem vá¬ 
rios efeitos benéficos sobre o coeficiente de atrito. Os lubrificantes podem ser 
líquidos ou sólidos, mas ambos devem partilhar das propriedades de baixa resis¬ 
tência ao cisalhamento e alta resistência à compressão. Um lubrificante líquido 
como óleo derivado de petróleo é essencialmente incompressível nos níveis de 
tensão de compressão encontrados em mancais, porém cisalha facilmente. Por 
isso, ele se torna o material de menor resistência na interface, e seu baixo limite 
de cisalhamento na Equação 7.3 reduz o coeficiente de atrito. Os lubrificantes 
também agem como contaminantes nas superfícies dos metais e os cobrem com 
uma camada simples de moléculas que inibem a adesão, até mesmo entre metais 
compatíveis (ver a próxima seção). Muitos óleos lubrificantes comerciais rece¬ 
bem a mistura de vários aditivos que reagem com os metais para formar uma mo- 
nocamada de contaminantes. Os chamados lubrificantes EP (extreme pressure ) 
têm em sua composição ácidos graxos ou outros componentes que atacam o me¬ 
tal quimicamente para formar uma camada de contaminante que protege e reduz 
o atrito, mesmo em situações em que o filme de óleo é expulso da interface pelas 
altas cargas de contato. Os lubrificantes, especialmente os líquidos, também ser¬ 
vem para retirar calor da interface. Temperaturas mais baixas reduzem as intera¬ 
ções de superfície e o desgaste. Lubrificantes e fenômenos de lubrificação serão 
discutidos com mais detalhes no Capítulo 10. A Tabela 7-1 mostra alguns valores 
típicos de coeficientes de atrito para pares de materiais comumente encontrados. 

7.4 DESGASTE POR ADESÃO 

Quando superfícies (limpas) como aquelas mostradas na Figura 7-1 são pres¬ 
sionadas uma contra a outra por uma carga, algumas das asperezas em contato 
tenderão a aderir umas às outras devido às forças de atração entre os átomos 
superficiais dos dois materiais. [3J À medida que se introduz um escorregamento 
entre as superfícies, essas adesões são quebradas, seja ao longo da interface ori¬ 
ginal ou em um novo plano através do material do pico de aspereza. No último 
caso, um pedaço da peça A é transferido à peça B, causando rompimento super¬ 
ficial e danos para a peça. Algumas vezes, uma partícula de um dos materiais 
será quebrada e permanecerá livre como escombros na interface, podendo, então, 


Tabela 7-1 

Coeficientes de atrito para algumas combinações de materiais 



Estático 


Dinâmico 

Material 1 

Material 2 

Seco 

Lubrificado 

Seco 

Lubrificado 

aço doce 

aço doce 

0,74 


0,57 

0,09 

aço doce 

ferro fundido 


0,183 

0,23 

0,133 

aço doce 

alumínio 

0,61 


0,47 


aço doce 

latão 

0,51 


0,44 


aço duro 

aço duro 

0,78 

0,11-0,23 

0,42 

0,03-0,19 

aço duro 

metal branco 
(, babbitt) 

0,42-0,70 

0,08-0,25 

0,34 

0,06-0,16 

Teflon 

Teflon 

0,04 



0,04 

aço 

Teflon 

0,04 



0,04 

ferro fundido 

ferro fundido 

1,10 


0,15 

0,07 

ferro fundido 

bronze 



0,22 

0,077 

alumínio 

alumínio 

1,05 


1,4 



Fonte: Mark's Mechanical Engineers Handbook, T. Baumeister, ed. ( McGraw-Hill, New York. 
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riscar a superfície e cavar sulcos em ambas as peças. Esse tipo de dano é por 
vezes chamado de escoreamento ( scoring ) ou scuffing* da superfície. A Figura 
7-5 mostra o exemplo de um eixo que sofreu falha por desgaste por adesão na 
ausência de lubrificação adequada. 161 

A teoria original da adesão postulava que todos os contatos entre asperezas 
resultariam em escoamento devido às altas tensões atuantes. Atualmente, acredi- 
ta-se que na maioria dos casos de contato, especialmente com fricção repetida, 
somente uma pequena fração dos contatos entre asperezas realmente resulte em 
escoamento e adesão; deformações elásticas das asperezas também têm um papel 
importante nas forças de agarramento (atrito) desenvolvidas na interface. 132J 

Compatibilidade Um fator importante que afeta a adesão é a compatibilida¬ 
de metalúrgica dos materiais em contato. A compatibilidade metalúrgica entre 
dois metais é definida como a alta solubilidade mútua ou a formação de com¬ 
postos intemetálicos? Davies define duas condições para a incompatibilidade 
metalúrgica, significando que os metais podem, então, deslizar um sobre o outro 
com intensidade de arrancamento de material relativamente baixa: l5] 

1 Os metais devem ser insolúveis um no outro, com nenhum dos materiais 
sendo dissolvido no outro nem formando uma liga com ele. 

2 Ao menos um dos materiais deve ser do subgrupo B, isto é, os elementos à 
direita da coluna Ni-Pd-Pt na Tabela Periódica . 1 

Infelizmente, essa terminologia pode gerar confusão, pois a palavra compati¬ 
bilidade geralmente significa uma capacidade de trabalhar em conjunto, ao passo 
que, neste contexto, significa que os materiais não trabalham (deslizam) bem um 
sobre o outro. Sua “compatibilidade” metalúrgica nesse caso está relacionada 
com a aderência mútua, a qual age no sentido de evitar o deslizamento, tornando- 
-os incompatíveis em termos de atrito. 

Rabinowicz 1331 agrupa pares de materiais em categorias (metalurgicamente) 
idênticas, compatíveis, parcialmente compatíveis e incompatíveis, baseado nos 
critérios acima. As combinações idênticas e compatíveis não deveriam ser co¬ 
locadas para trabalhar em aplicações com deslizamento não lubrificado. Mate¬ 
riais das categorias incompatível e parcialmente compatível podem ser colocados 
para trabalhar em conjunto. A Figura 7-6 mostra um diagram de compatibilidade 
para metais comumente utilizados, com base nas categorias de Rabinowicz. Os 
círculos que contêm um ponto indicam metais metalurgicamente compatíveis 
(isto é, não aceitáveis para contato com deslizamento). Um círculo com um quar¬ 
to preenchido indica metais parcialmente compatíveis, e um círculo metade 
preenchido indica combinações parcialmente incompatíveis. Os últimos são 
melhores para o contato deslizante do que os primeiros. Os círculos completa- 



FIGURA 7-5 

Desgaste por adesão em um eixo. Fonte: D. J. Wulpi, Understanding How Components 
Fail. American Society for Metals: Metals Park, Ohio, 1990, com permissão. 


* Observe que o fenômeno de scuffing é 
frequentemente associado a dentes de en¬ 
grenagem, que tipicamente trabalham em 
uma combinação de rolamento e desliza¬ 
mento. Ver o Capítulo 11 para uma discus¬ 
são mais aprofundada. 

+ Alguns metais neste subgrupo B que po¬ 
dem ser de interesse para ligas para mancais 
de custo acessível são (em ordem alfabéti¬ 
ca): alumínio (Al), antimônio (Sb), bismuto 
(Bi), cádmio (Cd), carbono (C), chumbo 
(Pb), cobre (Cu), estanho (Sn), silício (Si), 
zinco (Zn). 
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FIGURA 7-6 


Diagrama de compatibilidade para pares de metais baseado em diagramas de 
fase binários. (Adaptado da Figura 7, p. 491, E. Rabinowicz, Wear Coefficients - 
Metals, in Wear Control Handbook, M. B. Peterson e W. O. Winner, ed., ASME, 
New York, 1980, com permissão.) 


mente preenchidos indicam pares de metais metalurgicamente incompatíveis, 
dos quais se pode esperar os melhores índices de resistência ao desgaste por ade¬ 
são dentre todas as combinações mostradas. 

Contaminantes A adesão das asperezas só pode ocorrer se o material estiver 
limpo e livre de contaminantes. Os contaminantes podem ter a forma de óxidos, 
óleos da pele humana impregnados no manuseio, umidade atmosférica, etc. Os 
contaminantes, nesse caso, também incluem materiais deliberadamente introdu¬ 
zidos na interface como revestimentos ou lubrificantes. Na realidade, uma das 
funções principais de um lubrificante é evitar essas adesões e, com isso, reduzir o 
atrito e os danos à superfície. Um filme de lubrificante efetivamente isola os dois 
materiais e pode evitar a adesão, mesmo entre materiais idênticos. 

Acabamento superficial Não é necessário que as superfícies sejam “rugosas” 
para que o mecanismo de desgaste por adesão ocorra. Percebe-se que o acaba¬ 
mento superficial com retificação fina da peça da Figura 7-1 a produz tantas aspe¬ 
rezas para esse processo quanto a superfície fresada da Figura 7-1 b. 

Soldagem a frio Se os materiais forem metais, compatíveis e extremamente 
limpos, as forças adesivas serão altas, e o atrito dinâmico pode gerar suficien¬ 
te calor localizado para soldar duas asperezas uma na outra. Se as superfícies 
limpas de metal receberem também um acabamento que lhes confira baixas ru¬ 
gosidades (isto é, polidas) e depois forem friccionadas uma contra a outra (com 
força suficiente), elas podem sofrer soldagem a frio (engripar) com uma união 
praticamente tão forte quanto o metal bruto. Esse processo é aprimorado se reali¬ 
zado em vácuo, já que a ausência de ar elimina a contaminação por oxidação da 
superfície. O processo de junção por rolagem, no qual dois metais compatíveis 
são soldados a frio (ao ar) por rolamento ou cunhagem sob altas cargas normais, 
é utilizado comercialmente para fabricar fitas bimetálicas para termostatos e tam¬ 
bém moedas. 
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Escoriação ( callinc ) descreve uma situação de soldagem a frio incompleta 
em que, por algum motivo (normalmente contaminação), as peças não se soldam 
completamente. Porções da superfície, no entanto, aderem, causando a transfe¬ 
rência de grandes quantidades de material de uma parte a outra e produzindo 
marcas visíveis a olho nu. A escoriação geralmente arruina a superfície em uma 
só passada. 

Esses fatores explicam as razões pelas quais é conhecimento geral entre to¬ 
dos os técnicos em usinagem e engenheiros: de maneira geral, um material não 
deve ser levado a contato consigo mesmo. Existem algumas exceções a essa re¬ 
gra, notadamente para aço endurecido sobre aço endurecido, porém outras com¬ 
binações como alumínio sobre alumínio devem ser evitadas. 

O coeficiente de desgaste por adesão 

Em geral, o desgaste é inversamente proporcional à dureza. A taxa de desgaste 
pode ser determinada pelo ensaio de um pino contra um disco girante sob con¬ 
dições controladas de carregamento e lubrificação, sobre uma distância de des¬ 
lizamento conhecida e medindo-se a perda de volume. O volume de desgaste é 
independente da velocidade de deslizamento e pode ser expresso como 

Fl 

V = K— (7.7a) 

H 

onde V = volume de desgaste do material mais mole, F = força normal, / = com¬ 
primento de deslizamento e H éa dureza à penetração em kg f /mm 2 ou psi. Pode- 
-se expressar H em escala Brinell (HB), Vickers (HV) ou outra unidade de dureza 
absoluta. Uma leitura de dureza Rockwell pode ser utilizada se ela for previa¬ 
mente convertida para uma das outras escalas com unidades reais. (Ver Tabela 
2-3.) O fator Ké o coeficiente de desgaste e é uma propriedade adimensional do 
sistema deslizante. K é uma função dos materiais utilizados e também da condi¬ 
ção de lubrificação. 

Já que a profundidade de desgaste d pode ser de maior interesse em engenha¬ 
ria do que o volume, a Equação 1 .la pode ser escrita nesses termos como 

d = K— (7.7 b) 

HA a 

onde A a é a área aparente de contato da interface. 

Valores de K para os mesmos materiais, testados sob as mesmas condições, 
variam de um fator de aproximadamente 2 de ensaio para ensaio. Também se 
observa esse tipo de variabilidade em ensaios de coeficiente de atrito, que tipi¬ 
camente têm desvios-padrão de ± 20%. As razões dessas variações não são com¬ 
pletamente compreendidas, mas são atribuídas à dificuldade de reproduzir com 
precisão as mesmas condições superficiais de um ensaio a outro. 1331 Apesar dessa 
grande variação, os dados obtidos são melhores do que nada e são úteis para fazer 
estimativas de taxas de desgaste em situações nas quais o ensaio do projeto real 
não é possível. 

Tabelas de valores empíricos para várias combinações de pares de materiais e 
condições de lubrificação têm sido publicadas na literatura. 1331 Mesmo sendo pos¬ 
sível encontrar dados para o coeficiente de desgaste que se aproximam bastante 
de uma situação particular desejada, o grande número de permutações possíveis 
fatalmente leva a situações de projeto que não se encaixam nos dados disponí¬ 
veis. A Figura 7-7 mostra um gráfico generalizado do coeficiente de desgaste K 
como função da condição de lubrificação e das categorias de compatibilidade de 
Rabinowicz. Um valor aproximado de K pode ser obtido desta figura para qual¬ 
quer situação de projeto. Tenha em mente que somente um programa de ensaios 
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FIGURA 7-7 



lubrificação fraca lubrificação excelente 


O metais idênticos 
® metalurgicamente compatíveis 

^ parcialmente compatíveis ou 
parcialmente incompatíveis 
0 metalurgicamente incompatíveis 


estado de lubrificação 


Coeficiente de desgaste por adesão como função da compatibilidade e da lubrificação. (Adaptado da Figura 11, p. 495, E. 
Rabinowicz, "Wear Coefficients - Metals", in Wear Control Handbook, M. B. Peterson and W. O. Winer, ed., ASME, New 
York, 1980, com permissão.) 


pode fornecer dados de vida sob desgaste suficientemente precisos para um dado 
projeto. Observe que os dados da Figura 7-7 se baseiam no coeficiente de desgas¬ 
te associado à perda de material. Tem-se também a transferência de material de 
um dos materiais deslizantes ao outro por adesão. O coeficiente de desgaste para 
transferência adesiva tem magnitude aproximadamente três vezes maior do que 
aquele para perda de material do sistema. 1331 

7.5 DESGASTE POR ABRASÃO 

A abrasão ocorre de dois modos distintos, denominados processos de desgaste por 
abrasão a dois corpos ou três corpos } 91 A abrasão a dois corpos se refere a um 
material duro e rugoso deslizando sobre um material mais mole. A superfície mais 
dura penetra na superfície mais mole e dela retira material. Um exemplo é uma 
ferramenta utilizada para usinar uma peça de metal. A abrasão a três corpos se 
refere à introdução de partículas duras entre duas superfícies deslizantes, sendo 
pelo menos um dos dois corpos mais mole do que as partículas. As partículas duras 
causam abrasão em uma das superfícies ou em ambas. O esmerilhamento e o po¬ 
limento se encaixam nessa categoria. Abrasão é, então, um processo de remoção 
de material no qual as superfícies afetadas perdem massa a uma taxa controlada 
ou não. O desgaste por abrasão também obedece à Equação 7.7. Ver a Figura 7-8 
para uma indicação de coeficiente de desgaste em condições de abrasão. A Tabela 
7-2 também relaciona valores típicos para os coeficientes de desgaste por abrasão. 

Abrasão não controlada Equipamentos de movimentação de terra como uma 
retroescavadeira, uma pá carregadora e equipamentos de mineração operam em 


Tabela 7-2 Coeficientes de desgaste K para abrasão 




Partículas 

Polimento 


Lima 

Lixa fina nova 

abrasivas soltas 

grosseiro 

Superfícies secas 

5E-2 

1E-2 

1E-3 

1E—4 

Lubrificado 

1E—1 

2E-2 

2E-3 

2E-4 


Fonte: E. Rabinowicz, “Wear Coefficients - Metals", in Wear Control Handbook, M. B. Peterson e W. O. 
Winer, ed., ASME, New York, 1980. 
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FIGURA 7-8 

Coeficiente de desgaste para várias condições de deslizamento. Fonte: E. Rabinowicz, "Wear Coefficients - Metals", in 
Wear Control Handbook, M. B. Peterson and W. O. Winer, ed. r ASME, New York, 1980. 


um modo relativamente descontrolado de abrasão a três corpos, uma vez que a 
terra ou os minerais escavados frequentemente contêm materiais mais duros do 
que as superfícies de aço do equipamento. Sílica (areia) é o material sólido mais 
abundante na superfície terrestre, e ela é mais dura do que a maioria dos metais 
(dureza absoluta de 800 kgf/mm 2 ). A dureza absoluta de aços moles é somente 
da ordem de 200 kgf/mm 2 , mas ferramentas de aço endurecido podem atingir até 
1000 kgf/mm 2 , podendo, portanto, sobreviver a tais aplicações. Ferramentas de 
aço duro podem, por isso, ser utilizadas para abrasão de metais mais moles, não 
metais e até mesmo vidro (que é uma forma de sílica). Muitas aplicações de proje¬ 
to de máquinas envolvem o manuseio de materiais de produção que são abrasivos. 
O bombeamento de concreto úmido, a quebra de rochas, a escavação de terra e 



(a) (b) (c) 

FIGURA 7-9 

Um dente de escavadeira: (a) novo, (6) desgaste por abrasão na face posterior mole, 
(c) desgaste por abrasão sobre a face anterior dura. Fonte: D. J. Wulpi, Understanding 
How Components Fail, American Society for Metals, Park, Ohio, 1990. 
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o transporte de peças cerâmicas são exemplos de meios abrasivos que devem ser 
manuseados. A Figura 7-9 mostra o efeito da abrasão não controlada sobre os 
dentes substituíveis de uma escavadeira. Uma peça nova (a) é contrastada com 
uma que sofreu desgaste no lado posterior (b) e no anterior (c). O lado anterior é 
feito de aço 8640 de média dureza, enquanto que o lado posterior é de aço 1010. 161 

Peças de máquinas que operam em ambientes mais limpos podem ser proje¬ 
tadas para minimizar ou eliminar desgaste por abrasão por meio da seleção apro¬ 
priada de materiais e acabamentos. Materiais lisos e duros não causarão abrasão 
em materiais mais moles em contato a dois corpos. Mancais de deslizamento e 
eixos são tipicamente acabados com rugosidades muito baixas e fabricados com 
um par adequado de materiais, como indicado na Seção 7.4. Os acabamentos lisos 
minimizam a abrasão no início de operação e, a menos que partículas duras conta- 
minantes sejam posteriormente introduzidas na interface em serviço, essa situação 
deveria ser mantida. Uma razão para se fazer mancais de deslizamento de mate¬ 
riais moles (deslizando contra eixos duros) é a de promover a incrustação nesse 
material de qualquer partícula dura que consiga chegar ao mancai. As partículas 
são, então, aprisionadas (enterradas) no material mole, e seu dano potencial para o 
eixo é minimizado. Partículas podem adentrar o mancai seja como contaminantes 
estranhos no lubrificante ou como produtos de oxidação gerados internamente 
no mancai. Os óxidos de ferro são mais duros do que o aço que os produz e irão 
causar abrasão no eixo. Se for utilizada lubrificação hidrostática (na qual o lu¬ 
brificante é circulado ativamente - ver Capítulo 10), então deve-se realizar uma 
filtração do lubrificante para remover qualquer partícula que entre no sistema. Um 
mancai com lubrificação hidrostática projetado corretamente não deve apresentar 
desgaste por abrasão se tiver lubrificante limpo e em quantidade suficiente. 

Abrasão controlada Os engenheiros não apenas projetam sistemas para evi¬ 
tar abrasão como também os projetam para criar um desgaste por abrasão contro¬ 
lado. A abrasão controlada é amplamente utilizada em processos de manufatura. 
A retificação entre dois corpos é, provavelmente, o exemplo mais comum, no 
qual um meio abrasivo, como o carboneto de silício (carborundo), é forçado con¬ 
tra uma peça com grandes velocidades de deslizamento, para remoção de mate¬ 
rial e controle de dimensão e acabamento. Um refrigerante é comumente usado, 
tanto para proteger o material de tratamentos térmicos indesejados como para au¬ 
mentar o processo de abrasão. A mistura intensifica a taxa de abrasão por volta de 
15% em relação à abrasão a seco. [101 Uma lixa de papel ou tecido permite aplicar 
um agente abrasivo também em quaisquer superfícies curvas. O jateamento com 
areia é um exemplo de erosão, no qual um corpo é a areia e o outro, a superfície 
a ser erodida ou desgastada. 

Um exemplo comum de abrasão controlada entre três corpos na manufatura é 
a decapagem em tambor rotativo, no qual peças são colocadas em um tambor, 
juntamente com partículas abrasivas, e postas em agitação. As peças se atritam e 
colidem umas contra as outras na mistura. O resultado é a remoção de rebarbas 
e cantos vivos, além de um polimento geral de todas as superfícies expostas. Um 
outro exemplo é o processo de polimento de superfície, que envolve o uso de 
particulados muito finos e duros aprisionados entre um material relativamente 
macio e maleável (por exemplo tecido) e a superfície a ser polida. As velocidades 
relativas são altas e, frequentemente, o sistema é umedecido. 

O tamanho das partículas influencia a eficiência do processo de abrasão. Há 
um tamanho limite para cada situação, acima do qual a abrasão continuará rapida¬ 
mente, mas abaixo do qual a taxa de desgaste diminui. Acredita-se que essa queda 
aconteça quando as partículas retiradas da peça têm a mesma dimensão, ou são até 
maiores, que o particulado abrasivo. Nesse caso, elas os impedem de atingir a peça. 
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Materiais abrasivos 

Os dois requisitos para um material abrasivo são dureza e afiação. O abrasivo 
deve ser mais duro que o material a ser desgastado. Dureza excessiva, acima 
de 150% em relação à peça, não propicia um aumento na taxa de desgaste, mas 
prolonga a “vida de corte” do abrasivo, que perde essa capacidade ao longo do 
tempo. [u] Ela é conseguida utilizando-se materiais frágeis, que se quebram em 
partículas com cantos vivos. As classes de materiais que melhor atingem esses 
dois quesitos são cerâmicas e não metais com alta dureza. A maioria dos abrasi¬ 
vos comerciais são desses tipos. A Tabela 7-3 mostra alguns materiais abrasivos e 
suas respectivas durezas. O óxido de alumínio (corindo) e o carboneto de silício 
(carborundo) são os mais usados, devido à combinação favorável de alta dureza e 
baixo custo. Carboneto de boro e diamante são utilizados quando se necessita de 
materiais ainda mais duros, mas ambos são caros. 

Materiais resistentes à abrasão 

Alguns materiais de engenharia são mais adequados nas aplicações de desgaste 
por abrasão que outros, com base nas suas durezas. No entanto, a dureza muitas 
vezes é acompanhada da fragilidade. Desse modo, a resistência ao impacto e 
à fadiga podem não ser ótimas. A Tabela 7-4 traz a dureza de alguns materiais 
apropriados para aplicações de desgaste por abrasão. 

Recobrimentos Algumas cerâmicas podem ser pulverizadas na forma de 
plasma sobre substratos metálicos para promover uma face dura, que também 
apresenta alta resistência química e à corrosão. Esses recobrimentos pulverizados 
ficam bastante rugosos depois da aplicação e, por isso, devem ser retificados com 
diamante, para se obter um acabamento adequado para uma junta de deslizamen¬ 
to. Esses revestimentos também são muito frágeis e podem se separar do substra¬ 
to, se submetidos a altas tensões tanto mecânicas como térmicas. 

Observe que o óxido de alumínio pode ser obtido de uma forma controlada 
sobre alumínio por anodização e ter um acabamento tão bom quanto o do subs¬ 
trato. O assim chamado tratamento anódico de endurecimento é meramente um 
recobrimento anodizado mais espesso que o usado para proteção contra corrosão 
e é comumente usado para proteger peças de alumínio em condições de desgaste 
por abrasão. (Ver seção 2.5.) 


Tabela 7-3 Materiais para uso como abrasivos 

Material 

Composição 

Dureza (kg/mm 2 ) 

Diamante 

C 

8000 

Carboneto de boro 

b 4 c 

2750 

Carboneto de silício 

SiC 

2500 

Carboneto de titânio 

TiC 

2450 

Corindo (alumina) 

ai 2 o 3 

2100 

Carboneto de zircônio 

ZrC 

2100 

Carboneto de tungsténio 

WC 

1900 

Granada 

Al 2 0 3 3FeO 3Si0 2 

1350 

Zircônia 

Zr0 2 

150 

Quartzo, sílica, areia 

sío 2 

800 

Vidro 

Silicato 

= 500 


Fonte: E. Rabinowicz, Friction and Wear of Materials, 1965, reimpresso com permissão de John Wiley & 
Sons, Inc., New York. 
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Tabela 7-4 Materiais resistentes à abrasão 

Material 

Dureza (kg/mm 2 ) 

Desgaste relativo 

Carboneto de tungsténio (sinterizado) 

1400-1800 

0,5-5 

Ferro fundido branco com alto teor de cromo 


5-10 

Aço ferramenta 

700-1000 

20-30 

Aço para rolamentos 

700-950 


Cromo (eletrodepositado) 

900 


Aço cementado 

900 

20-30 

Aço nitretado 

900-1250 

20-30 

Ferro perlítico branco 


25-30 

Aço austenítico com manganês 


30-50 

Aço perlítico baixa-liga (0,7% C) 

480 

30-60 

Aço perlítico sem componente de liga (0,7%C) 

300 

50-70 

Aço normalizado ou como laminado com baixo 


100 

teor de carbono (0,2%C) 




Fontes: E. Rabinowicz, Friction and Wear of Materials, 1965, reimpresso com permissão de John Wiley & 
Sons, Inc., New York T. E. Norman, Abrasive Wear of Metals, in Handbook of Mechanical Wear, C. Lipson, 
ed., U. Midi. Press, 1961. 


7.6 DESGASTE POR CORROSÃO 

A corrosão ocorre em ambientes normais, em praticamente todos os materiais, 
exceto naqueles denominados nobres como, por exemplo, ouro, platina, etc. A 
forma mais comum de corrosão é a oxidação. A maioria dos metais reage com 
o oxigênio presente no ar ou na água para formar óxidos. Em alguns materiais, 
como o alumínio, a oxidação pode se manter estagnada por si só, desde que a 
superfície não sofra perturbações. No alumínio exposto ao ar forma-se uma ca¬ 
mada de óxido, gradualmente, até uma espessura de 0,02 pm, quando, a partir 
desse ponto, a reação cessa, porque a ausência de porosidade do filme de óxido 
de alumínio isola o substrato do contato com o oxigênio do ar. (Esse é o princí¬ 
pio da anodização, que cria uma camada de óxido de alumínio uniforme e com 
espessura controlada na peça antes de ser colocada em uso.) Ligas de ferro, por 
outro lado, formam um filme de óxido descontínuo e poroso, que facilmente se 
lasca, expondo mais substrato. A oxidação continuará até que todo o ferro seja 
convertido em óxido. Temperaturas elevadas aumentam bastante a taxa de todas 
as reações químicas. 

O desgaste por corrosão leva a um rompimento, no meio corrosivo, da ca¬ 
mada da superfície, devido ao contato deslizante ou por rolamento entre dois 
corpos. Esse contato de superfície pode agir quebrando o filme de óxido (ou ou¬ 
tro tipo de filme), expondo novo substrato aos elementos reativos, aumentando, 
assim, a taxa de corrosão. Se os produtos da reação química forem duros e frágeis 
(como os óxidos), as lascas dessa camada podem se tornar partículas livres na in¬ 
terface e contribuir para outras formas de desgaste, como a abrasão. Ver a Figura 
7-8 para indicações de coeficientes de desgaste por corrosão. 

Alguns produtos de reações metálicas, como cloretos metálicos, fosfatos 
e sulfetos, são menos duros que o material do substrato, além de também não 
serem frágeis. Esses produtos de corrosão podem agir como contaminantes be¬ 
néficos para reduzir o desgaste por adesão, já que a bloqueiam das asperezas 
metálicas. Essa é a razão pela qual compostos contendo cloro, enxofre e outros 
agentes reativos são adicionados em óleos a pressões extremas (EP - extreme 
pressure). Essa estratégia é para negociar um desgaste por adesão mais rápido e 
prejudicial por uma baixa taxa de desgaste por corrosão em superfícies metálicas. 
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como dentes de engrenagens e camos, onde pode haver uma lubrificação escassa, 
devido à sua geometria não conforme. 

Corrosão por fadiga 

O Capítulo 6 discutiu os mecanismos da mecânica de fratura e falhas por fadiga 
detalhadamente e fez uma breve menção ao fenômeno chamado de corrosão por 
fadiga ou corrosão sob tensão. Esse mecanismo ainda não é entendido na sua to¬ 
talidade, mas as evidências empíricas de seus resultados são fortes e inequívocas. 
Quando uma peça está sob tensão em um meio corrosivo, o processo de corrosão 
é acelerado e a falha ocorrerá mais rapidamente do que o esperado de um estado 
de tensões isolado, ou de um processo de corrosão por si só. 

Tensões estáticas são suficientes para acelerar o processo de corrosão. A 
combinação de tensão e meio corrosivo tem um efeito sinérgico e o material 
corrói mais rapidamente do que se não estivesse sob tensão. Essa condição com¬ 
binada de tensão estática e corrosão é denominada corrosão sob tensão. Se 
a peça é tensionada ciclicamente em um ambiente corrosivo, a trinca crescerá 
mais rapidamente do que cresceria considerando cada fator separadamente. Isso 
é chamado de corrosão por fadiga. Enquanto a frequência do ciclo de tensão 
(contrariamente ao número de ciclos) aparenta não ter efeito prejudicial no cres¬ 
cimento da trinca em um meio não corrosivo, em um ambiente sujeito à corro¬ 
são, ela influencia. Ciclos com baixa frequência proporcionam mais tempo para 
o meio agir na ponta da trinca tensionada, enquanto ela é mantida aberta sob 
tração, o que aumenta substancialmente sua taxa de crescimento. Veja as Figuras 
6-30 a 6-32 e seus comentários no Capítulo 6 para mais informações sobre esse 
fenômeno. 

Corrosão por microabrasão 

Quando duas superfícies metálicas estão em contato íntimo, como em juntas por 
interferência ou em uniões por elementos de fixação, é de se esperar que não 
ocorra corrosão severa na interface, especialmente se expostas ao ar. No entanto, 
esses tipos de contato são sujeitos a um fenômeno chamado de corrosão por 
microabrasão (fretting ), que pode causar perdas significativas de material na 
interface. Apesar de não ser possível um grande deslizamento nessas situações, 
mesmo as pequenas deflexões (da ordem de milésimos de polegada) são suficien¬ 
tes para causar microabrasão. Vibrações são outra possível fonte de pequenos 
movimentos que causam microabrasão. 

Acredita-se que a microabrasão seja uma combinação entre abrasão, adesão 
e corrosão. [12] Superfícies livres se oxidarão no ar, mas a taxa declinará à medi¬ 
da que os óxidos formados gradualmente bloquearem o acesso do substrato à 
atmosfera. Como já comentado acima, alguns metais, na realidade, autolimitam 
sua oxidação, se essa não for perturbada. A presença de vibrações ou deflexões 
mecânicas repetitivas tende a perturbar o filme de óxido, arrancando-o e expon¬ 
do novo metal-base ao oxigênio. Isso promove a adesão de asperezas metálicas 
“limpas” entre as partes e também fornece abrasivos na forma de partículas duras 
de óxido na interface, para uma abrasão a três corpos. Todos esses mecanismos 
tendem a diminuir lentamente o volume dos materiais e produzir um pó de ma¬ 
terial oxidado/abrasivo. Com o tempo, uma perda dimensional significativa pode 
ocorrer na interface. Em outros casos, o resultado pode ser apenas uma leve des¬ 
coloração das superfícies ou uma adesão similar à escoriação ( galling ). Tudo 
isso em uma junta que não foi projetada para ter movimento relativo e que foi 
imaginada pelo projetista como rígida! Obviamente, nada é realmente rígido, e a 
microabrasão é uma evidência de que movimentos microscópicos são suficiente 
para causar desgaste. A Figura 7-10 mostra um caso de microabrasão em um eixo 
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FIGURA 7-10 

Desgaste por microabrasão em um eixo montado ao cubo por interferência. Fonte: 
D. J. Wulpi, Understanding How Components Fail, Amer. Soc. for Metals: Metals 
Park, Ohio, 1990. 


montado no cubo por interferência. 161 Ver a Figura 7-8 para indicações de coefi¬ 
cientes de desgaste por microabrasão. 

Algumas técnicas que provaram reduzir a microabrasão são a redução das 
deflexões (ou seja, projetos mais rígidos ou uniões mais firmes) e a introdução 
de lubrificantes sólidos ou fluidos nas junções, para agirem como uma barreira 
ao oxigênio e diminuírem o atrito. A introdução de gaxetas de vedação, especial¬ 
mente com certa elasticidade (como a borracha), tem ajudado na absorção de vi¬ 
brações. O uso de superfícies mais duras, polidas e mais resistentes à abrasão nas 
peças metálicas reduzem os danos causados por microabrasão. Recobrimentos 
resistente à corrosão, como o cromo, são usados algumas vezes. O melhor méto¬ 
do (inaplicável na maioria dos casos) é a eliminação do oxigênio, operando-se no 
vácuo ou em uma atmosfera de gás inerte. 

7.7 FADIGA SUPERFICIAL 

Todos os modos de falha de superfície comentados anteriormente são aplicáveis 
em situações nas quais o movimento relativo entre as superfícies é, essencialmen¬ 
te, deslizamento puro. Quando duas superfícies estão em contato por rolamento 
puro, ou principalmente quando rolam em combinação com uma pequena porção 
de deslizamento, um mecanismo de falha de superfície entra em cena, chamado 
fadiga superficial. Existem muitas aplicações dessa condição, como em rolamen¬ 
tos de esferas ou rolos, camos com seguidores de rolete, cilindros de laminação e 
no contato entre os dentes de engrenagens retas ou helicoidais. Exceto nos dentes 
de engrenagens e nos cilindros de laminação, todos os outros contatos citados são 
tipicamente por rolamento puro, com apenas 1% de deslizamento. Dentes de en¬ 
grenagem têm um deslizamento significativo no contato e isso altera o estado de 
tensões significativamente quando comparado aos casos de rolamento puro, como 
veremos mais adiante. Outros tipos de engrenagens, como cônicas de dentes es¬ 
pirais, hipoidais e coroa sem-fim, têm, essencialmente, contato por deslizamento 
nas suas interfaces e um ou mais dos mecanismos de desgaste discutidos ante¬ 
riormente são aplicados. Cilindros de laminação (como os usados para laminar 
chapas de aço) funcionam com ou sem deslizamento, dependendo do propósito. 

As tensões introduzidas nos materiais em contato em uma situação de rola¬ 
mento são altamente dependentes da geometria das superfícies em contato, bem 
como do carregamento e das propriedades do material. No caso geral, é permi- 
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tida qualquer geometria tridimensional em cada membro em contato e, como é 
de se esperar, seus cálculos são muito complexos. Duas geometrias especiais de 
interesse prático são, até certo modo, mais simples de serem analisadas. Elas 
são esfera contra esfera e cilindro contra cilindro. Em todos os casos, os raios 
de curvatura das superfícies em contato são fatores significativos. Variando-se o 
raio de curvatura de uma das superfícies, esses casos especiais podem ser esten¬ 
didos a fim de se incluir os subcasos esfera contra plano, esfera no interior de 
uma cavidade esférica, cilindro contra plano e cilindro no interior de um tubo. E 
necessário somente levar o raio de curvatura de um elemento ao infinito para se 
obter um plano, assim como um raio de curvatura negativo define uma cavidade 
esférica ou uma superfície de cilíndrica côncava. Por exemplo, alguns rolamentos 
de esferas podem ser modelados como esfera contra plano e alguns rolamentos 
de rolos como cilindro no interior de um tubo. 

Quando uma esfera passa sobre uma outra superfície, a região de contato teó¬ 
rica é um ponto de dimensão nula. Um rolo e uma superfície cilíndrica ou plana 
entram em contato, teoricamente, ao longo de uma reta sem espessura. Como a 
área de cada um desses contatos é nula, qualquer força aplicada criará uma ten¬ 
são infinita. Sabe-se que isso não pode ser verdade, senão os materiais falhariam 
instantaneamente. De fato, os materiais se deformam, criando uma área de conta¬ 
to suficiente para suportar o carregamento a uma tensão finita. Essa deformação 
gera uma distribuição elipsoidal de pressão na região de contato. No caso geral, a 
região de contato é elíptica, como mostrado na Figura 7- 1 1 a. As esferas possuem 
uma região de contato circular e os cilindros geram uma região retangular de 
contato conforme pode ser visto na Figura 7- 1 \b. 

Considere o caso de uma esfera rolando em linha reta sobre uma superfície 
plana sem deslizamento e sob carregamento normal constante. Se a carga for 
tal que o material é solicitado abaixo do ponto de escoamento, a deformação na 
região de contato será elástica e a superfície retornará à sua geometria curva após 
passar pelo contato. O mesmo ponto na esfera entrará novamente em contato com 
a superfície plana a cada revolução sucessiva. As tensões resultantes na região de 
contato são denominadas tensões de contato ou tensões de Hertz. As tensões de 
contato nesse pequeno volume da esfera são repetidas na frequência de rotação. 
Isso, com o tempo, levará à fadiga superficial. 



(a) Distribuição de pressão elipsoidal no contato 
geral - para contato esférico a = b. 


(, b ) Distribuição de pressão elipsoidal prismática 
no contato cilíndrico. 


FIGURA 7-11 

Distribuições de pressão e zonas de contato de Hertz esférico, cilíndrico e geral. 
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* De acordo com Ding e Gear 1361 
... Não há definição unificada estabelecida 
na literatura para, consistentemente, distin¬ 
guir crateração de lascamento. Na literatu¬ 
ra, utilizou-se muito os termos crateração e 
lascamento ou, às vezes, microcrateração, 
indiscriminadamente: enquanto alguns, 
dentro da literatura, usaram crateração, mi¬ 
crocrateração e lascamento para designar os 
diferentes níveis de severidade em fadiga 
de contato superficial, Tallian definiu lasca¬ 
mento como fadiga de contato de macro- 
escala causada por propagação de trincas 
[crack propagation] e reservou crateração 
como dano superficial causado por fontes 
outras além de propagação de trincas. Um 
dos motivos para a confusão deve-se pro¬ 
vavelmente ao fato de que as causas físicas 
da crateração e do lascamento não tenham 
sido ainda estabelecidas. A fim de discutir 
a questão em um terreno consistente, Ding 
definiu crateração e lascamento. Toma-se a 
crateração como a formação de crateras ra¬ 
sas [< 10 pm] desenvolvidas principalmente 
a partir de defeitos superficiais; enquanto 
o lascamento é considerado a formação de 
cavidades mais profundas desenvolvidas 
principalmente a partir de defeitos subsu- 
perficiais. 


Esse carregamento repetitivo é similar ao caso mostrado na Figura 6-U>. 
Uma diferença significativa, nesse caso, é que as tensões principais no centro do 
contato são todas de compressão, não de tração. Lembre, como visto no Capítulo 
6, que falhas por fadiga são iniciadas por tensões de cisalhamento e se propagam 
devido a tensões de tração. Há também uma tensão de cisalhamento associa¬ 
da a essas tensões de compressão no contato, e acredita-se que são a causa do 
surgimento de trincas após muitos ciclos de tensão. Mais cedo ou mais tarde, o 
crescimento das trincas pode resultar em falha por crateração (pitting) - falhei e 
remoção de pequenas porções de material da superfície. Quando o processo de 
crateração se inicia, o acabamento da superfície é comprometido e rapidamente 
se transforma em falha por lascamento ( spalling ) - perda de porções maiores de 
material da superfície* A Figura 7-12 mostra alguns exemplos de crateração e 
lascamento em superfícies. 

Se a carga é alta o suficiente para elevar as tensões de contato acima da ten¬ 
são de escoamento na compressão do material, então a deformação da região de 
contato criará um achatamento permanente na esfera. Essa condição é, às vezes, 
chamada de falso brinelismo (false brinelling ) devido à aparência similar à en- 
dentação feita quando se mede a dureza Brinell de um material. Tal achatamento, 
mesmo que em apenas uma das esferas (ou rolos), inutiliza o rolamento. 

Agora investigaremos a geometria das regiões em contato, distribuições de 
pressão, tensões e deformações nos contatos por rolamento, começando pela geo¬ 
metria esfera contra esfera, relativamente simples, tratando, posteriormente, do 
caso cilindro contra cilindro e, finalmente, analisando o caso geral. As deduções 
das equações para esses casos estão entre os exemplos mais complexos da teoria 
da elasticidade. As equações para a área de contato, deformação, distribuição das 
pressões e tensões de contato na linha de centro de dois corpos carregados esta¬ 
ticamente foram, originalmente, deduzidas por Hertz em 1881. 1131 Uma tradução 
para língua inglesa pode ser encontrada na referência 14. Muitos outros, desde 
então, contribuíram para o entendimento desse problema. 115 16 ' 17 181 

7.8 CONTATO ENTRE ESFERAS 

As seções transversais de duas esferas são mostradas na Figura 7-13. As linhas 
tracejadas indicam a possibilidade de um dos corpos ter uma superfície plana ou 
cavidade esférica. A diferença está apenas na magnitude ou no sinal de seu raio 
de curvatura (convexo +, côncavo -). A Figura 7-11a mostra a distribuição de 
pressão semielipsoidal na região de contato. Para um contato esfera contra esfera, 
essa região será um semielipsoide de revolução com um contato circular (a = b). 

Pressões de contato e região de contato no contato entre esferas 

A pressão de contato é máxima no centro (p ma f) e nula nas bordas. A carga total 
aplicada F na região de contato é igual ao volume da semielipsoide de revolução: 

F = ^tia Pmax (7.8a) 

onde a é metade do diâmetro (raio) da região de contato. Portanto, a máxima 
pressão é: 

(™*) 

a 7ta 
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Capítulo 7 




desint. 


lascamento 


crateração 


(a) Crateração moderada em dente de engrenagem 

FIGURA 7-12 


(b) Crateração severa, lascamento e desintegração de 
dentes de engrenagem 


Exemplos de falhas superficiais por crateração e lascamento devido à fadiga superficial. Fonte: J. D. Graham, Pitting of Cear 
Teeth, in Handbook of Mechanical Wear, C. Lipson, ed., U. Midi. Press, 1961, pp. 138, 143, com permissão. 


A pressão média na região de contato é a força de contato dividida por sua área: 


Pmédia 


7i a 


e, substituindo-se a Equação 7.8 c na 7.8 b, resulta em: 

= 3 

Pinax -i Pmédia 


(7.8c) 


(7.8c/) 


Definimos agora as seguintes constantes de material para as esferas 


1-Vi 


1 


(7.9a) 



Zona de contato entre duas esferas ou cilindros. 
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-a 0 a 

FIGURA 7-14 

Distribuição de pressão na região de 
contato. 


onde E v E 2 , v, e v 2 são os módulos de elasticidade e os coeficientes de Poisson 
para os materiais das esferas 1 e 2, respectivamente. 

As dimensões da área de contato são tipicamente muito pequenas se compa¬ 
radas aos raios de curvatura dos corpos, o que permite considerá-los constantes 
na região de contato, apesar das pequenas deformações ocorridas no local de 
contato. Pode-se definir uma constante geométrica que depende apenas dos raios 
e R 2 das duas esferas, 



^1 ^2 J 


(7.9 b) 


Para se considerar o caso de esfera contra plano, R, se torna infinito, fazendo 
1/ í?, igual a zero. Para um contato esfera contra cavidade esférica, R 2 torna-se 
negativo. (Ver Figura 7-13) Do contrário, R 0 é finito e positivo, assim como R v 
O raio da região de contato a é, portanto, obtido a partir de: 


K 

4' 

Substituindo a Equação 7.8b na 7.9c: 


B 


71 

a = — 
4 


3 F 
2 ti a 2 


m 1 + m 2 


B 


fl= 3/ 0 ,375^^F 


(7.9c) 


(7.9 d) 


A distribuição de pressão dentro da semi-helipsóide é: 


P = 



y 


(7.10) 


Pode-se normalizar a pressão p em relação à magnitude de p médja e as dimensões 
x ou y para o raio da região a e plotar a distribuição de pressão normalizada ao 
longo da região, que formará uma elipse, como é mostrado na Figura 7-14. 


Distribuições de tensões estáticas no contato entre esferas 

A pressão na região de contato cria um estado triplo de tensões no material. As 
três tensões aplicadas o v , o e o_ são de compressão e são máximas na superfície 
da esfera, no centro da região. Elas diminuem rapidamente e não linearmente 
com a profundidade e a distância do eixo de contato. Elas são denominadas ten¬ 
sões de Hertz em homenagem ao seu descobridor original. A dedução completa 
dessas equações pode ser encontrada na referência 19. Observe que essas tensões 
aplicadas nas direções x, y e z também são as tensões principais neste caso. Se 
observarmos essas tensões, conforme variam ao longo do eixo z (com z crescen¬ 
do para dentro do material), encontraremos: 


) 


(7.11a) 


G t = G v = 

x y 2 


-(l + 2v) + 2(l + v) 


l x/a“ + z 


z _ 

2 ~ 2 


V 


r 2 2 

Vv« +z y 


(7.11b) 
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Nesses cálculos, o coeficiente de Poisson é obtido do material da esfera sendo 
considerada. Essas tensões normais (e principais) são máximas na superfície, 
onde z = 0: 


Pm 


(7.11c) 


O x = G 

A max smax 


1 + 2v 


(7.11 d) 


Há, também, uma tensão de cisalhamento devido a essas tensões normais: 


Pmax 

(1 - 2v) + Í1 + vl 

( \ 
z 

3 

f X 

z 

3 

2 

2 1 j 

12, 2 
{yja + z > 

2 

/ 2 , 2 



(7.12a) 


que não é máxima na superfície, mas a uma certa distância z @T abaixo da su¬ 
perfície. 


í 1 - 2v l + §( i +v )V2(rT^) 


( 7 . 12 / 7 ) 


/2 + 2v ín , 0 ^ 

z@, = a -—— (7.12c) 

c V 7 — 2v 

A Figura 7-15 mostra o gráfico das tensões principais normais e a máxima 
tensão de cisalhamento, em função da profundidade z, ao longo do raio da esfera. 
As tensões são normalizadas pela pressão máxima p max , e a profundidade é nor¬ 
malizada à metade do diâmetro da região de contato, a. Isso propicia um gráfico 
adimensional da distribuição de tensão na linha de centro do contato entre esfe¬ 
ras. Observe que todas as tensões diminuíram para < 10% da p max quando z = 5a. 
A localização da máxima tensão de cisalhamento abaixo da superfície também 
pode ser vista. Se ambos os materiais são aço, ela ocorre a uma profundidade 
por volta de 0,63a e sua magnitude é próxima a 0,34 p max . Na superfície, z = 0, a 
tensão de cisalhamento fica ao redor de 0,11 p max . 



profundidade normalizada z/a 

FIGURA 7-15 

Distribuição das tensões normalizadas ao longo do eixo z, no contato estático esférico - xyz são 
tensões principais. 
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Acredita-se que a localização abaixo da superfície da máxima tensão de 
cisalhamento é um fator significativo na falha por fadiga superficial. A teoria 
diz que as trincas se iniciam abaixo da superfície e crescem até que o material 
acima se separe, formando uma pequena cratera, como pode ser visto na Fi¬ 
gura 7-12. 

A Figura 7-16 mostra um modelo fotoelástico das tensões de contato em um 
camo imediatamente abaixo do ponto de contato com o seguidor de rolete. 1201 A 
análise experimental fotoelástica de tensões utiliza um modelo físico da peça a 
ser analisada feito de um material plástico transparente (Lexan é um exemplo) 
que mostra franjas de tensões de magnitude constante quando sob carregamen¬ 
to e observadas em luz polarizada. A máxima tensão de cisalhamento pode ser 
vista claramente a uma pequena profundidade no camo, diretamente abaixo do 
seguidor. Apesar de esse contato ser entre cilindros em vez de esferas, suas dis¬ 
tribuições de tensão ao longo da linha de centro são similares, como será visto na 
próxima seção. 

Quando se afasta da linha de centro na área de contato na superfície da esfe¬ 
ra, as tensões diminuem. Na borda da região a tensão radial o. é nula, porém há 
um estado de cisalhamento puro com a magnitude: 

%=^ 1 P rmx (7.13 a) 

Visualize o círculo de Mohr para o caso de cisalhamento puro. As duas tensões 
principais não nulas serão ± T , o que significa que há, também, uma tensão de 
tração naquele ponto de 



seguidor 


camo 


FIGURA 7-16 


Análise fotoelástica das tensões de contato abaixo da superfície de um camo com 
seguidor de rolete. Fonte: V. S. Mahkijani, Study of Contact Stresses as Developed 
on a Radial Cam Using Photoelastic Model and Finite Element Analysis. M. S. 
Thesis, Worcester Polytechnic Institute, 1984. 
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EXEMPLO 7-1 


Tensões em um rolamento axial de esferas 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Um rolamento axial composto por 7 esferas é carregado axial¬ 
mente através de suas pistas pelas esferas. Qual o tamanho da 
área de contato com a pista e quais são as tensões desenvolvi¬ 
das nas esferas e na pista? Qual a profundidade da máxima 
tensão de cisalhamento em uma esfera? 

As 7 esferas têm 10 mm (0,394 in) de diâmetro e as pistas de 
rolamento são planas. Todas as peças são de aço encruado. A 
carga axial é de 151 lb, ou 21,5 lb por esfera. 

A carga é distribuída igualmente entre as 7 esferas. A veloci¬ 
dade angular é suficientemente pequena para poder conside¬ 
rá-lo um carregamento estático. 


1 É preciso, primeiramente, determinar o tamanho da região de contato, para 
a qual devemos achar as constantes geométrica e dos materiais a partir das 
Equações 7 ,9a e b. 


* = -[- + - 
2 [R, R „ 


1 


0,197 


+ — I = 2,54 


Observe que o raio de curvatura R 2 foi tomado como infinito. 
_ 1-vf _ 1 - 0,28 2 




3#7 


3,072#-8 


(a) 


C b ) 


Observe que, neste exemplo, as duas superfícies são do mesmo material. 
Agora, as constantes geométrica e dos materiais podem ser usadas na Equa¬ 
ção 1.9d. 


ü = *8 


3 m, + m 2 


B 


, 2 3,072#-8 

F = 7/0,375 - --21,5 = 0,005 8 in (c) 

'' 2,54 w 


onde a é a metade do diâmetro (raio) da região de contato. A área circular 
de contato é, então 


[= m 2 = tt(0,0058 2 ) = l,057#-4in 2 


(d) 


2 Agora, as pressões média e máxima de contato podem ser calculadas pelas 
Equações 7.8 c e d. 

F 21,5 


Pmédia 


1,057# -4 


203587 psi 


(e) 


= 1 P 

^ média 


= ^-(203587) = 305381 psi 


(/) 


3 As máximas tensões normais no centro da região de contato na superfície 
podem, então, ser determinadas, utilizando-se as Equações 7.1 lc e d. 

= -305381 psi 


= -Pm 


= o. 


1 + 2v 


Pmax 


1 + 2(0,28), , 
-—-(305381) 


C 8 ) 

= -238197 psi (K) 
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A máxima tensão de cisalhamento e sua localização abaixo da superfície 
são calculadas pelas Equações 7. \2b e c. 

&^i + f(l + v) 72 (TT^ 


305381 


(1-2(0,28)) 


+ |(l + 0,28)^2(1 + 0,28) 


= 103083 psi (i) 


2 + 2v 
7 - 2v 


= 0,005 8 


2 + 2(0,28) 
7-2(0,28) 


= 0,0037 in 


U) 


5 Todas as tensões determinadas até agora se encontram na linha de centro da 
região de contato. Nas bordas da região de contato, na superfície, a tensão 
de cisalhamento será de 

1 - 2 v 1-2(0,28), , 

^ = L ^ L P nm =- 3 --(305381) = 44789 psi (k) 

e uma tensão de tração de mesma magnitude. 

6 Como ambas as peças são do mesmo material, todas essas tensões podem 
ser aplicadas às duas. 

7 Os arquivos EX07-01 podem ser encontrados no CD-ROM que acompanha 
este livro. 


7.9 CONTATO ENTRE CILINDROS 

O contato entre cilindros é comum em máquinas. Cilindros em contato são muito 
usados para puxar material texturizado, como papel, através das máquinas ou 
para alterar a espessura de um material nos processos de laminação e por calan- 
dragem. Rolamento de rolos são outro tipo de aplicação. Ambos os cilindros po¬ 
dem ser convexos, um convexo e outro côncavo (cilindro interno/externo), ou no 
limite, cilindro contra plano. Em todos esse contatos há a possibilidade tanto de 
deslizamento como de rolamento na interface. A presença de forças tangenciais 
de deslizamento produzem um efeito significativo nas tensões, quando compara¬ 
das ao rolamento puro. Primeiramente será considerado o caso de dois cilindros 
em rolamento puro e, posteriormente, será introduzido uma componente de des¬ 
lizamento. 

Pressões de contato e região de contato no contato entre cilindros 
paralelos 

Quando dois cilindros rolam juntos, sua região de contato será retangular, como 
é mostrado na Figura 7-11 b. A distribuição de pressão terá a forma de um prisma 
semielíptico de meia-largura a. A zona de contato terá aparência semelhante à 
mostrada na Figura 7-13. A pressão de contato é máxima p max no centro e nula nas 
bordas, como é mostrado na Figura 7-14. A força aplicada F na região de contato 
é igual ao volume do prisma semielíptico: 


F = —naLp, 

2 ' 


(7.14a) 
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onde Fé a força total aplicada e L o comprimento do contato ao longo do eixo 
dos cilindros. Resolvendo-se para a máxima pressão: 


Pmax 


2 F 
naL 


(7.14/?) 


A pressão média é a força aplicada dividida pela área da região de contato: 


Pmédia 


F _ F 
área 2a L 

Substituindo a Equação 7.14c na 7.14 b, obtém-se: 


(7.14c) 


— — p =1 273 P 

„ 1 média ~ ^ J1 média 

7t 


(7.14c/) 


Agora definimos uma constante geométrica que depende dos raios R t e R, 
dos dois cilindros (observe que é igual à Equação 7.9 b, para esferas), 


£ = 




1 1 

-1- 

R 


(7.15a) 


2 7 


Para considerar o caso de um cilindro sobre um plano, R 2 se torna infinito, fazen¬ 
do-se 1 /R 2 igual a zero. Para um contato entre uma cavidade cilíndrica e um cilin¬ 
dro convexo, R 2 se torna negativo. Caso contrário, R 2 é finito e positivo, como R v 
A metade da largura a da área de contato é, então, calculada a partir de 


a = 


2 m l + m 2 F 
n 


B 


(1.15b) 


onde m, e m 2 são as constantes de material, como definidas nas Equações 7.9a. 
A distribuição das pressões dentro do prisma semielíptico é 


P = 



(7.16) 


que é uma elipse, como mostrado na Figura 7-11. 


Distribuição de tensão estática no contato paralelo entre cilindros 

A análise das tensões de Hertz é feita para carregamento estático, mas também é 
aplicada aos contatos de rolamento puro. As distribuições de tensão no material 
são similares àquelas mostradas na Figura 7-15 para o caso de esfera contra 
esfera. Dois casos são possíveis: estado plano de tensões, onde os cilindros são 
axialmente bastante curtos, como em alguns camo-seguidores, e estado plano 
de deformação, onde os cilindros são longos axialmente, como em cilindros de 
laminação. No caso do estado plano de tensões, uma das tensões principais é 
nula. No estado plano de deformações, todas as três tensões principais podem 
não ser nulas. 

A Figura 7-17 mostra as distribuições das tensões principais, de cisalhamen- 
to máxima e de von Mises através da largura da região de contato na superfície e 
ao longo do eixo z (onde elas são maiores), para dois cilindros sob carregamento 
estático ou em rolamento puro. As tensões normais são todas de compressão 
e máximas na superfície. Elas diminuem rapidamente com a profundidade no 
material e também diminuem ao se afastar da linha de centro, como mostrado 
na Figura 7-17. 
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tensão 
P max 


= 0,57 p max 
@ z/a = 0,7 


^13max ~ 0,30 p max 
@ z/a = 0,8 


^i mal = -0,56p, 
@ z/a = 0 


^Imax — 1 >0 Pmax 

@z/a =0 


^3max — 1 >0 Pmax 

@ z/a = 0 


@ z/a = 0 


tensão 

Pmax 

@ x/a = 0 


FIGURA 7-17 



- 2-1012 


largura normalizada x/a 


1,0 

0,5 

0 


-0,5 


- 1,0 


-1,5 


profundidade normalizada z/a 



z 

a 


Distribuições das tensões principais, de cisalhamento máxima e de von Mises para cilindros de aço sob carregamento 
estático ou em rolamento puro. 


Na superfície, na linha de centro, as máxima tensões normais aplicadas são 


o* = <*« = ~P, 

°y = - 2 ^Pmax 


(7.17a) 


Essas são tensões principais, já que não há tensões de cisalhamento aplicadas. 
A máxima tensão de cisalhamento x 13 no eixo z, que resulta da combinação das 
tensões do círculo de Mohr, fica abaixo da superfície, como no caso do contato 
entre esferas. Para dois cilindros de aço em contato estático, o valor de pico e a 
localização da máxima tensão de cisalhamento são [ls) 


= 0,304 Pm 


z@ z = 0,786 a 

L max 


(7.17 b) 


No entanto, observe na Figura 7-17 que a tensão de cisalhamento não é nula no 
eixo z, mas vale 0,22 p max na superfície, e não tem grandes variações para pro¬ 
fundidades de 0 < j < 2a. A Figura 7-18 mostra a distribuição tridimensional de 
tensões normais e subsuperficiais de cisalhamento em contato cilíndrico. [35J 
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(a) Tensão normal a x 


FIGURA 7-18 

Distribuição de tensão superficial em contato cilíndrico. 1351 



EXEMPLO 7-2 


Tensões no contato entre cilindros 


Problema Uma roda de uma ponte rolante rola vagarosamente sobre um 
trilho. Qual é o tamanho da região de contato e quais são as 
tensões? 

Dados A roda tem 12 in de diâmetro por 0,875 in de espessura e o 

trilho é plano. Ambas as partes são de aço. A carga radial é de 
5000 lb. 

Hipóteses A velocidade angular é suficientemente pequena para poder 
considerá-lo um carregamento estático. 

Solução 

1 Primeiramente, determine o tamanho da região de contato para o qual as 
constantes geométrica e dos materiais são calculadas pelas Equações 7.15a 
e 7.9 a. 





0,083 


Observe o raio de curvatura infinito para R 2 . 


1 


m, = m, = 


1 - 0,28 


Ei 


(a) 


ib) 


3E1 


= 3,0727? - 8 


Tensão de cisalhamento [MPa] 
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Observe que os materiais são os mesmos para os dois corpos, no exemplo. 
As constantes geométrica e dos materiais podem, agora, ser usadas na 
Equação 7.15£>. 




■ m, F 


B 


2^|2(3,072£-8) 
7t J 0,083 


5000 

0,875 


= 0,051 8 in (c) 


onde a é a metade da largura da região de contato. A área da região de con¬ 
tato retangular é: 

área = 2aL = 2(0,051 8)(0,875) = 0,091 in 2 (d) 


2 As pressões de contato média e máxima são obtidas pelas Equações 7.14b e c. 

F 5000 


P média 


Pmax 


área 0,09063 
2 F _ 2(5000) 


naL 7t(0,051789)(0,875) 


= 55169 psi 

= 70243 psi 


(e) 

(/) 


3 As máximas tensões normais no centro da região de contato na superfície 
são encontradas usando-se as Equações 1 Ala. 

a. = a, = -p = -70243 psi (g) 

z max x max 1 rnux A 

= -2 vp_ = -2(0,28)(70243) = -39336 psi (h) 


4 A máxima tensão de cisalhamento e sua localização (profundidade) são de¬ 
finidas pelas Equações 7.17b. 

t ,3 = 0,304 Pmax = 0,304(70243) = 21354 psi 

(í 

z @Ximx = 0,786(7 = 0,786(0,0518) = 0,041 in 

5 Todas as tensões encontradas estão localizadas no eixo z e as tensões nor¬ 
mais são principais. Essas tensões são aplicadas tanto na roda quanto no 
trilho, já que ambos são de aço. 

6 Os arquivos EX07-02 podem ser encontrados no CD-ROM que acompanha 
este livro. 


7.10 CONTATO GERAL 

Quando a geometria de dois corpos em contato têm formas curvas quaisquer, 
a região de contato é elíptica e a distribuição de pressões é um semielipsoide, 
como se pode ver na Figura 7-1 lo. Mesmo a superfície curva mais geral pode ser 
representada por dois raios de curvatura principais em uma pequena região, com 
um erro mínimo. O tamanho da região de contato, para a maioria dos materiais 
usados nessas aplicações, é tão pequeno que essa aproximação é razoável. Assim, 
a curvatura combinada de cada corpo é representada por dois raios de curvatura 
mutuamente ortogonais no ponto de contato. 

Pressão de contato e região de contato no caso geral 

A pressão de contato é máxima (p max ) no centro e nula nas bordas. A força total 
aplicada na região de contato é igual ao volume do semielipsoide: 











Capítulo 7 FALHA SUPERFICIAL 


449 



Kab Prmx 


(7.18a) 


onde a é o semidiâmetro maior e b o semidiâmetro menor da região elíptica de 
contato. Resolvendo para a pressão máxima: 


Pmax 


3 F 


(7.18/r) 


2 nab 

A pressão média na região de contato é a força aplicada dividida por sua área: 


P média - _ i 

area n ab 

e, substituindo a Equação 7.8c na 7.8 b, obtém-se 

„ = l P 

í max ^ media 


(7.18c) 


(7.18c/) 


Devem-se definir duas constantes geométricas que dependem dos raios de curva¬ 
tura dos dois corpos. 


A = 


lí J_ 

2 U 


1 1 n 

-1-1- 

R2 R2') 


(7.19a) 



U 



—— Icos 20 

r 2 'J 


(7.19/r) 


(|) = cos' 



(7.19c) 


onde R l e /?,' são os dois raios principais de curvatura do corpo I, R , e R ,' são os 
raios principais de curvatura do corpo 2,* e 0 é o ângulo entre os planos contendo 
/?j e R 2 . 

As dimensões da região de contato a e b são, então, calculadas a partir de 


3F(m l + m 2 ) 
4Ã 


b = k. 


3F^m l + m 2 ) 
4Ã 


(7.19 d) 


onde nij e m 2 são as constantes de material, como definido na Equação 1.9a e 

os valores de k a e k b são obtidos na Tabela 7-5, correspondendo ao valor de $ da * 0 s quatro medidos em planos mutua- 

Equação 7.19c. mente perpendiculares. 


Tabela 7-5 Fatores para uso na Equação 7.1 9d 


<t> 

0 

10 

20 

30 

35 

40 

45 

50 

55 

60 

65 

70 

75 

80 

85 

90 

k a 

oo 

6,612 

3,778 

2,731 

2,397 

2,136 

1,926 

1,754 

1,611 

1,486 

1,378 

1,284 

1,202 

1,128 

1,061 

1 

K 

0 

0,319 

0,408 

0,493 

0,530 

0,567 

0,604 

0,641 

0,678 

0,717 

0,759 

0,802 

0,846 

0,893 

0,944 

1 


Fontes: H. Hertz, Contact of ElasticSolids, in Miscellaneous Papers, P. Lenard, ed. Macmillan & Co. Ltd.: London, 1896, pp. 146-162. H. L. Whittemore and S. 
N. Petrenko, Natl. Bur Std. Tech. Paper 201,1921. 



















450 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Estimativas mais precisas podem ser obtidas pela interpolação na tabela. As 
funções foram ajustadas aos dados na Tabela 7-5 e podem ser utilizadas para 
calcular os valores aproximados de k a e k b para qualquer valor do ângulo (f» (em 
graus) de: 

k a = 50,192<t>“ a86215 (R = 0,99927) 

k b = 0,0045333 + 0,04358 lcj> - 0,0017292c> 2 + 3,7374£ - 5(> 3 (7.19e) 

—3,741— 7cf) 4 +1,42077? - 9(|) S {R = 0,99949) 


A pressão de distribuição dentro do semielipsoide é 


P = 



2 


z_ 

b 2 


(7.20) 


a qual é uma elipse como a mostrada na Figura 7-11. 


Distribuições de tensões no contato geral 

As distribuições de tensões no material são similares àquelas mostradas na Fi¬ 
gura 7-17 para o caso de contato cilindro-cilindro. As tensões normais são todas 
de compressão e são máximas na superfície. Elas diminuem rapidamente com a 
profundidade e quando se afastam da linha de centro. Na superfície na linha de 
centro, as máximas tensões normais são [lí>1 


o, = - 




2v + (l - 2v) 
2v + (l - 2v) 


. i Pmax 

a + b 
a 

, i P max 

a + b 


= -Pm 


(7.21a) 


k 3 


b 

a 


k. — — Võ 2 — b 2 


(7.217?) 


Essas tensões aplicadas também são tensões principais. A máxima tensão de cisa- 
lhamento na superfície, associada a essas tensões, pode ser obtida pela Equação 
4.5. Ela ocorre imediatamente abaixo da superfície, sendo sua profundidade de¬ 
pendente da razão entre os semidiâmetros da elipse de contato. Para b / a = 1,0, 
a maior tensão de cisalhamento ocorre em z = 0,63 a, e para b / a = 0,34 em z = 
0,24a. A magnitude de seu pico é, aproximadamente, 0,34 p max ™ 

Na extremidade do eixo maior da elipse de contato, a tensão de cisalhamento 
na superfície é [19] 


(l-2v)- 


1 


^ 3 _ 

2 

"4 V ^4 


tanh 1 k. - 1 


(7.21c) 


Na extremidade do eixo menor da elipse de contato, a tensão de cisalhamento na 
superfície é 


T 


xz 


(l-2v)i 

K 



(7.214) 
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A localização da maior tensão de cisalhamento depende do parâmetro k 3 da elip¬ 
se. Em alguns casos ela é como mostrado na Equação 7.21c, mas em outros ela 
se move para o centro da elipse e pode ser obtida pelas tensões principais na 
Equação 7.21 a usando a Equação 4.5. 


EXEMPLO 7-3 


Tensões em um seguidor de camo de rolete abaulado 

Problema Um seguidor de camo de rolete abaulado possui um suave raio, 
transversal à sua direção de rolamento, para eliminar a neces¬ 
sidade de alinhamento crítico de seu eixo com o do camo. O 
raio de curvatura do camo e a carga dinâmica variam ao redor 
de sua circunferência. Qual é o tamanho da região de contato 
entre camo e seguidor e quais são as tensões críticas? 

Dados O raio do rolete é de 1 in com um raio de abaulamento de 20 

in, a 90° em relação ao raio do rolete. O raio de curvatura do 
camo no ponto de máxima carga é 3,46 in e ele é plano axial¬ 
mente. Os eixos de rotação do camo e do rolete são paralelos, 
o que torna o ângulo entre os dois corpos igual a zero. A força 
é de 250 lb, normal ao plano de contato. 

Hipóteses Os materiais são aço. O movimento relativo é de rolamento, 
com menos de 1% de deslizamento. 

Solução 


1 Encontre as constantes dos materiais pela Equação 7.9 b. 

1- vf 1 - 0,28 * 1 2 0 

m, = =- - =-= 3,072 E - 8 

1 2 E l 3E7 

2 São necessárias duas constantes geométricas pelas Equações 7.19a. 


(a) 


A = 


1 1 


1 


1 


1 


2{R, R,' R 2 R 2 ) 2 v 1 20 3,46 


1 [ 1 1 1 1 
+ — +-+ — 


= 0,6695 (b) 


B = 


B = 


I_1_ 

v*, A 

1 _ 

1 20 


R 2 R 2 


+ 2 


7 ?, 7 ?| j 


R 2 R 2 ' 


cos20 


+ 


1 

3,46 


+ 2 | - - — 

,1 20 A 3,46 °° 


1 


COS 


2 ( 0 ) 


(c) 


O ângulo (]) é obtido pela sua definição, 
B 


4> = COS | — | = COS 


0,6195 
0,6695 j 


= 22,284° 


= 0,6195 


(d) 


e é usado na Tabela 7-5 para se obterem os fatores k a e k b . 
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: 50,192(])~ 0 ' 86215 = 50,192(22,284)~ 0,86215 = 3,45 5 

: 0,0045333 + 0,043581(22,284) - 0,0017292(22,284) 2 + 3/7374E - 5(22,284) 3 

-3,7418£ - 7(22,284) 4 +1,4207# - 9(22,284) 5 =0,415 

3 As constantes geométricas e dos materiais podem, agora, ser usadas na 
Equação 1 ,\9d. 

_ , pF(m 1+ m 2 ) _ Q ^ J 3(250)2(3,072£^8j 
4A 


(e) 


4(0,6695) 


(/) 


3 Fim. + m, 3 250 2 3,072£ - 8 

b = k.A —- 2j = 0,415 3/ --- L = o,0107 

b \ 4 A 4(0,6695) 

onde a é o semidiâmetro maior e b o semidiâmetro menor da elipse da re¬ 
gião de contato. A área da região de contato é, portanto, 

2 


área = nab = 7t(0,0892)(0,0107) = 0,0030 i 


tn 


( 8 ) 


As pressões de contato média e máxima podem ser calculadas pelas Equa¬ 
ções 7.18b e c. 


Pmédia 


250 


área 0,003 


83281 psi 


Pmax = ^ Pmédia = |(S328l) = 124921 P SÍ 


(h) 

(0 


5 As máximas tensões normais, no centro da região de contato na superfície, 
são obtidas usando as Equações 7.21a. 


o, = - 


2v + (l-2v) 


a + b 


°> = - 


2(0,28) +(1- 2(0,28)) 


2v + (l- 2v)- 


0,0107 


0,0892 + 0,0107 


124921 = -75849 psi 


U) 


a + b rmax 

2(0,28) + (l- 2(0,28)) 
O. = = -124921 psi 


0,0892 


0,0892 + 0,0107 


124921 = -119028 psi 


Essas tensões são principais: G[ = O v , = O v , a 3 = a.. A máxima tensão de 
cisalhamento associada a elas, na superfície, será de (da Equação 4.5) 


O] o 3 


-75849+124921 

2 


2 


= 24536 psi (na superfície) 


m 


6 A maior tensão de cisalhamento sob a superfície, no eixo z, é aproximada¬ 
mente 


= 0,34 = 0,34(l2492l) = 42168 psi (sob a superfície) 


(0 


7 Todas as tensões achadas até agora se encontram na linha de centro da re¬ 
gião de contato. Nas bordas da região, na superfície, também existirá uma 
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tensão de cisalhamento. Duas constantes são achadas pela Equação 7.21Z? 
para esses cálculos. 


k } = 


b 

a 


0,0107 

0,0892 


0,120 


k. = -sja -b 2 = 1 —J0,0892 2 - 0,0107 2 = 0,993 

4 a 0,0892 


(m) 


Essas constantes são usadas nas Equações 7.21c e d, para se determinar as 
tensões de cisalhamento na superfície, nas extremidades dos eixos principais. 


** =(l-2v)^[-í-tanh- 1 Â: 4 -1 

k^\ K 4 


(«) 


^ =(1-0,56) 


0,120 

(0,993) 2 


— 1 — tanh 1 0,993 - 1 1124921 = 12253 psi 
0,993 J y 


T„=(l-2v)£ 


1 

1 

1^ 

Tf I 

| 

k 4 

v k 3 J. 


=(1-0,56) 


0,120 


(0,993) 2 


. 0,120 t -i 

1-tan 

0,993 


0,993 Y 

0,120 J 


(o) 


124921 = 5522 psi 


8 Os arquivos EX07-03 podem ser encontrados no CD-ROM que acompanha 
este livro. 


7.11 TENSÕES DE CONTATO DINÂMICAS 

As equações apresentadas anteriormente para tensões de contato pressupõem que o 
carregamento é de rolamento puro. Quando rolamento e deslizamento estão presen¬ 
tes, o campo de tensões é distorcido pelo carregamento tangencial. A Figura 7-19 
mostra um estudo fotoelástico de um par camo-seguidor [201 carregado estática (a) e 
dinamicamente com deslizamento (b). A distorção do campo de tensões do movi¬ 
mento de deslizamento pode ser vista na parte b. Essa situação corresponde a uma 
combinação de um contato com rolamento e deslizamento com velocidade relativa- 
mente baixa. Quanto maior o deslizamento, maior a distorção do campo de tensões. 


Efeito da componente de deslizamento nas tensões de contato 

Smith e Lui 1181 analisaram o caso de rolos paralelos sujeitos à combinação de desli¬ 
zamento e rolamento 8 e desenvolveram as equações para a distribuição de tensões 
abaixo do ponto de contato. A força no deslizamento (atrito) tem um efeito signifi¬ 
cativo no campo de tensões. As tensões podem ser expressas em componentes sepa¬ 
radas, sendo um conjunto devido às forças de atrito tangenciais (identificadas pelo 
índice t) e outro devido ao carregamento normal sobre os rolos (identificadas pelo 
índice n). Elas são, então, combinadas para se obter a situação completa de tensões. 
O campo de tensões pode ser de duas dimensões, em um rolo bem curto, ou em um 
camo de chapa ou engrenagem fina, onde se assume o estado plano de tensões. Se 
os rolos são axialmente longos, então um estado plano de deformação existirá nas 
regiões afastadas das extremidades, originando um estado triplo de tensões. 


§ 

N. de R. T.: O autor chama de “rolamento 
puro" a situação em que a força tangencial 
é desprezível e de situação "com desli¬ 
zamento" quando a força tangencial não 
é desprezível. Vale lembrar ao leitor que 
mesmo sem deslizamento a força tangencial 
pode ser grande, caso contrário um carro 
não conseguiria acelerar em uma subida. 



















454 


Projeto de Máquinas 


Uma Abordagem Integrada 



seguidor 


camo 


(a) Carregamento estático (b) Carregamento dinâmico 

FIGURA 7-19 

Estudo fotoelástico das tensões para dois cilindros em (a) contato estático e (b) carregamento dinâmico com rolamento 
puro. Fonte: V. S. Mahkijani, Study of Contact Stresses as Developed on a Radial Cam Using Photoelastic Model and Finite 
Element Analysis, M. S. Thesis, Worcester Polytechnic Institute, 1984. 



A geometria de contato é como mostrada na Figura 7-1 lb, com o eixo x 
alinhado à direção do movimento, o eixo z no sentido radial em relação aos rolos 
e o eixo y axial aos rolos. As tensões devido ao carregamento normal, p max , são 


a, = — 


a 2 + 2x 2 + 2z 2n ~ „ 

-a-3xp 

a a 


a z n = [ a $~ xa \Pm 

n TT 


(7.22a) 


1 2 

*xz n = --Z a Pmax 

" 7t 

e as tensões devido à força de atrito unitária,/^, são 


(2.x 1 -2a 2 -3z 2 ) 


a + 271— + 2 
a 


(a 


2 2 2 , 

- x - z — 


)-p 

' a 


f 

J nu 


1 2 r 

Gz,=--Z a f„u 

’ Tt 


1 


(7.22b) 


T =- 

7t 


(a 2 + 2x 2 + 2z 2 ) — P - 27t— - 3xza 
a a 

onde os fatores a e (3 são dados por 


f 

J nu 



a = 


(7.22c) 
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1 + 


P = 


K 


^ fej + k 2 — 4a" ^ 


k i \í fej 
= (a+.r)~ + z 


K 


7 

2 . 2 


k 2 =(a-x) + z 


(1.22d) 


(7.22e) 


A força de atrito unitária/^ é determinada pela força normal e pelo coeficiente 
de atrito p. 

./™ = PP™ ( 7 - 22 /) 


As variáveis independentes nessas equações são, então, as coordenadas x, z 
na seção transversal do rolo, referentes ao ponto de contato, à metade da largura 
da região de contato a, e à máxima pressão normal p max , no ponto de contato. 

As Equações 7.22 definem o comportamento das funções de tensão abaixo 
da superfície, mas quando z = 0, os fatores a e p tornam-se infinitos e essas 
equações não são válidas. Outras fórmulas são necessárias para se determinar as 
tensões na superfície da região de contato. 

Quando z = 0: 


se \x\ <a então a Xn =- Pmax J 1-— senão a x _ =0 

x r , = 0 


se x > a então o A( = -2f lmx 
se x < -a então a = -2 f m 
se \x\ < a então a x = —2 f m 


f 

1 ?, 


x 


-i 

\ 

— 

y M V 

a 

j 


f 

1 ? 


X 

X 

- 1 

~ + \ 

— 

v 

a 

j 


o=0 

z t 

se Ixl < a então x 

I I xz t 



senão x v7 

xz t 


= 0 


(7.23a) 


(1.23b) 


(7.23c) 


A tensão total em cada plano cartesiano é determinada pela sobreposição das 
componentes relativas aos carregamentos normal e tangencial: 


o, = o,„ + o, 

T = X + X 


(7.24a) 


Para rolos curtos sob o estado plano de tensão, o y é nula, mas se os rolos são 
axialmente longos, então o estado plano de deformação ocorrerá longe das extre¬ 
midades e as tensões na direção y serão: 
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a v = v(g x +g z ) (7.24b) 

onde v é o coeficiente de Poisson. 

Essas tensões são máximas na superfície e diminuem com a profundidade. 
Exceto quando a força tangencial for muito pequena com relação à força normal 
(< aprox. 1/9), 118 -11 a máxima tensão de cisalhamento ocorre também na superfí¬ 
cie, diferentemente do caso de rolamento puro. Um programa de computador foi 
escrito para analisar as Equações 7.22 e 7.23 para as tensões na superfície e para 
plotá-las. (Ver o arquivo CONTACT.EXE.) As tensões são todas normalizadas 
com relação à máxima pressão normal p max e as distâncias na região de contato 
foram normalizadas em relação à metade de largura, a. Um coeficiente de atrito 
de 0,33 e rolos de aço com v = 0,28 foram assumidos para os exemplos. As mag¬ 
nitudes e formas das distribuições de tensão são funções desses fatores. 

A Figura 7-20a mostra as tensões na direção de x na superfície, as quais são 
consequência dos carregamentos normal e tangencial. Ela também mostra sua 
soma, referente à primeira das Equações 7.24o. Observe que a componente de 
tensão G w , devido à força tangencial, é de tração desde o ponto de contato até a 
borda da região de contato e além. Isso não deveria surpreender, já que se pode 
imaginar que a força tangencial tenta acumular material na frente do ponto de 
contato e esticá-lo atrás daquele ponto, como um tapete que se dobra na frente de 
um objeto que se tente deslizar por ele. A componente de tensão a xn , originada 
pela força normal, é de compressão em toda a região. No entanto, a soma das 
duas componentes de o v tem um valor significativo de tração de duas vezes o co¬ 
eficiente de atrito (aqui 0,66 p max ) e um pico de compressão de aproximadamente 
—1,2 p max . A Figura 7-20 b mostra todas as tensões aplicadas nas direções x, y e z 
na superfície da zona de contato. Observe que os campos de tensão na superfície 
se estendem além da região de contato quando uma força tangencial está presen¬ 
te, contrariamente à situação de rolamento puro, onde elas se estendem além da 
superfície de contato apenas abaixo da superfície. (Ver a Figura 7-17 e o progra¬ 
ma CONTACT.EXE.) 

A Figura 7-21 mostra as tensões principais, a máxima de cisalhamento e 
a tensão equivalente de von Mises para a situação onde ocorre o estado plano 
de deformações para as tensões aplicadas da Figura 7-20. Observe que a máxi¬ 
ma magnitude da tensão principal de compressão é aproximadamente 1,38 p max 




(a) Componentes normal e tangencial de a x (£>) Todas as tensões aplicadas na superfície da região de contato 

FIGURA 7-20 

Tensões tangenciais, normais e de cisalhamento aplicadas na superfície em cilindros com carregamento combinado de 
rolamento e deslizamento, com p = 0,33. 
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= 0-73 p max 
@ x/a = 0,2 


Tl3_ = 0,40p„ 
@ x/a = 0,4 


^lmax ~ 0,59 p max 
@ x/a = 0,3 


O 2m< „ = -0,72p m „ 
@ x/a = 0,3 


1’3 & Pmax 

@ x/a = 0,3 


FIGURA 7-21 



distância normalizada da direção da largura x/a 


Tensões principais e de von Mises na superfície para cilindros com movimento combinado de rolamento e deslizamento com 
p = 0,33. 


e a maior tensão principal de tração é 0,66 p max na borda traseira da região de 
contato. A presença de uma tensão tangencial de cisalhamento aplicada nesse 
exemplo aumenta a tensão máxima de compressão em 40% em relação ao caso 
de rolamento puro e introduz uma tensão de tração no material. A tensão de cisa¬ 
lhamento principal atinge seu valor máximo de 0,40 p max para x/a = 0,4. Todas as 
tensões mostradas nas Figuras 7-20 e 7-21 estão nas superfícies dos rolos. 

Abaixo da superfície, as magnitudes das tensões de compressão, devido ao 
carregamento normal, diminuem. No entanto, a tensão de cisalhamento T , cau- 
sada pelo carregamento normal, aumenta com a profundidade, tornando-se máxi¬ 
ma abaixo da superfície em z = 0,5a, como é mostrado na Figura 7-22. Observe 
a troca de sinal no centro da zona de contato. Flá uma componente alternada 
de tensões de cisalhamento agindo em cada elemento diferencial de material à 
medida que passa pela zona de contato. A amplitude pico a pico dessa tensão de 
cisalhamento alternada no plano xz é maior, em magnitude, que a máxima am¬ 
plitude da tensão de cisalhamento e é considerada, por alguns, como responsável 
por falhas de crateração na subsuperfície. 1171 



distância normalizada da direção da largura x/a 

FIGURA 7-22 

Tensões de cisalhamento abaixo da superfície para z / a = 0,5 para cilindros com movimento combinado de rolamento e 
deslizamento - traçado com p = 0,33. 
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o' = 0,73 p 

max ’ ‘ max 

@z/a =0 


Tl3_ = 0,40p, 
@ z/a = 0 


°i»« = -0,59 p max 
@ z/a =0 


O, = -0,72 p 

2 max ’ 

@z/a =0 


*^ 3 max~ ' '38 Pm íüx 

@ z/a =0 


FIGURA 7-23 



Tensões principais e de von Mises abaixo da superfície para x/a = 0,3 para cilindros com movimento combinado de 
rolamento e deslizamento com p = 0,33. 


A Figura 7-23 mostra a variação das tensões principais, da máxima de cisa- 
lhamento e de von Mises (calculada para p = 0,33 e um estado plano de defor¬ 
mação) versus a profundidade normalizada z / a, para o plano x / a = 0,3 (onde 
as tensões principais são máximas, como mostrado na Figura 7-21). Todas as 
tensões são máximas na superfície. As tensões principais diminuem rapidamente 
com a profundidade, mas as de cisalhamento e de von Mises se mantêm pratica¬ 
mente constante sobre a profundidade normalizada la. 

Na superfície, a máxima tensão de cisalhamento é relativamente uniforme ao 
longo da largura da região de contato, com um pico de 0,4 para x/a = 0,4, quan¬ 
do p = 0,33, como mostra Figura 7-21. Essa posição do pico de l max se move em 
relação ao centro da região com o aumento da profundidade, mas sua magnitude 
varia apenas levemente com a profundidade. A Figura 7-24 traça o maior valor 
de pico da tensão de cisalhamento x 13 , ocorrendo em um valor de x qualquer na 
região de contato, de modo que é um gráfico composto das tensões de cisalha¬ 
mento máximas em cada plano z. Para 0 < p < 0,5, o valor máximo permanece 
entre 60-80% de seu maior valor no primeiro trecho de profundidade a e ainda 
continua entre 58-70% de seu valor maior até z/a = 2,0. Quando o coeficiente de 
atrito aumenta para 0,5 ou mais, a máxima tensão de cisalhamento normalizada 
se torna igual a p e é uniforme na superfície de contato. 

A pouca variação de x max para pequenas profundidades z talvez possa ex¬ 
plicar por que algumas falhas por crateração aparentam iniciar na superfície e 


X,, valores de pico acima de x 

lí 

0,50 
0,33 
0,00 

profundidade normalizada z/a 

FIGURA 7-24 



Valores de pico da máxima tensão de cisalhamento para todos os valores de x/a para cilindros com movimento combinado 
de rolamento e deslizamento com 0 < p < 0,5. 
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outras, logo abaixo dela. Como a magnitude da máxima tensão de cisalhamento 
é relativamente uniforme em toda região próxima à superfície, qualquer inclusão 
de material naquela região gera uma concentração de tensão e serve como um 
ponto para o início de trincas. O fato de o valor de pico da máxima tensão de 
cisalhamento ocorrer a uma diferente posição transversal em diferentes profun¬ 
didades dentro da zona de contato é irrelevante, já que uma inclusão em qualquer 
profundidade particular passará por aquela posição uma vez por revolução e será 
exposta ao pico de tensão. 

As funções de tensão podem ser calculadas e plotadas para qualquer profun¬ 
didade, usando-se os programas CONTACT, SURFCYLZ e SURFCYLX no CD. 
Esses programas resolvem e plotam as Equações 7.22, 7.23 e 7.24 para qualquer 
geometria de rolo, materiais, carregamento e coeficiente de atrito especificados 
pelo usuário, para qualquer gama de posições na superfície e abaixo. 


EXEMPLO 7-4 


Tensões em cilindros sujeitos ao rolamento e deslizamento 
combinados 


Problema Um par de cilindros de calandragem estão em contato e em 

movimento, com uma combinação de rolamento e deslizamen¬ 
to. Encontre a máxima tensão de tração, de compressão e de 
cisalhamento nos cilindros. 

Dados Os raios dos cilindros são 1,25 e 2,5 in e têm 24 in de compri¬ 

mento. A força é de 5000 lb, normal ao plano de contato. 

Hipóteses Ambos os materiais são aço. O coeficiente de atrito é de 0,33. 

Solução 


1 A geometria da região de contato é determinada da mesma maneira como 
foi no Exemplo 7-2. Calcule as constantes de material da Equação 7.9 a. 


1 + vf 


m. = m n = 


1 + 0,28 


= 3,072£ - : 


E l 3E7 

A constante geométrica é achada pela Equação 7.15a 


B = 




1 ( 1 


1 


2 V 1,25 2,5 


= 0,600 


e a metade da largura de contato pela Equação 1.15b 

' 2 ^1 2(3,0721? - 8) f 5000 


2 m l + m 2 F 

K B L 


0,600 


24 


(a) 


(b) 


0,003685 in (c) 


onde a é a metade da largura da região de contato. A área retangular de con¬ 
tato é, então, 

área = 2aL = 2(0,0023)(24) = 0,1769 in 2 (d) 


2 As pressões de contato média e máxima podem, agora, ser determinadas 
pelas Equações 7.14/? e c. 


Pmédia 


5000 

0,1769 


= 28266 psi 


(«) 
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2 F 
miL 


2(5000) 
7t(0,0037)24 


35989 psi 


A pressão tangencial é obtida pela Equação 7.22/: 

= 1 ip^ = 0,33(35989) = 11876 psi 


(/) 


(g) 


3 Com |i = 0,33, as tensões principais na região de contato serão máximas na 
superfície (z. = 0) com x = 0,3 a da linha de centro, como mostrado nas Figuras 
7-20 e 7-22. As componentes das tensões aplicadas são definidas pela Equa¬ 
ção 7.23fl para a força normal e pela Equação 7.23 b para a força tangencial. 


= -P^yj 1-4 = —35989^1 - 0,3 2 = -34331 psi 
o Xi =- 2f max — = -2(11876)(0,3) = -7126 psi 


(h) 


<U„ = = -35989^1 - 0,3 2 = -34 3 31 psi 


U = 1-4 = -11876^1- 0,3 2 = -11329 psi (j) 

4 As Equações 7.24a e b podem ser utilizadas para o cálculo das tensões re¬ 
sultantes ao longo dos eixos x, y e z. 

a=o x + o =-34331-7126 = -41457 psi (k) 

X x n x t í 

a_ = G . +g. =-34331 + 0 = -34331 psi (/) 

= V, + T «, = 0 - 11329 = - 11329 P si (m) 

5 Uma vez que os cilindros são longos, existe o estado plano de deformação. 
A tensão na terceira dimensão é obtida da Equação 7.24 b: 

o v = v(o x + oj = 0,28(^41457 + 34331) = -21221 psi (n) 


6 Ao contrário do caso de rolamento puro, essas tensões não são principais, 
devido à existência de tensões de cisalhamento. As tensões principais po¬ 
dem ser calculadas pela Equação 4.4, usando-se um programa para encon¬ 
trar as raízes de equações cúbicas (veja o arquivo STRESS3D ou o progra¬ 
ma MOHR). 

g, = -21221 psi 

a, = -26018 psi (o) 

o 3 = -49771 psi 


A máxima tensão de cisalhamento é obtida das tensões principais usando-se 
a Equação 4.5. 


T 


13 



-21221 + 49771 
1 - 1 = 14275 psi 


(P) 


7 As tensões principais são máximas na superfície, como pode ser visto nas 
Figuras 7-20 e 7-22. 

8 Os arquivos EX07-04 podem ser encontrados no CD-ROM que acompanha 
este livro. 
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7.12 MODELOS DE FALHA POR FADIGA SUPERFICIAL - 
CONTATO DINÂMICO 

Existe, ainda, alguma discordância entre especialistas com relação ao mecanis¬ 
mo de falha real que resulta em crateração e lascamento nas superfícies. A pos¬ 
sibilidade de se ter uma tensão de cisalhamento máxima na subsuperfície (em 
rolamento puro) levou alguns a concluírem que a crateração começa nessa região 
ou próximo dela. Outros concluíram que a crateração se inicia na superfície. É 
possível que ambos os mecanismos estejam atuando nesses casos, já que o início 
de falha se dá usualmente nas imperfeições, que podem estar na ou sob a superfí¬ 
cie. A Figura 7-25 mostra trincas tanto superficiais como na subsuperfície em um 
cilindro de aço cementado sujeito a esforços pesados de rolamento. 1221 

Uma extensa pesquisa experimental sobre crateração em contatos de rola¬ 
mento foi realizada por Way [J) em 1935. Foram feitos mais de 80 ensaios com ci¬ 
lindros de eixos paralelos em contato sob rolamento puro de diferentes materiais, 
lubrificantes e carregamentos, girando até 18 milhões de ciclos, apesar de que a 
maioria das amostras falharam entre 0,5/í6 e 1,5/í6 ciclos. As amostras foram 
monitoradas para se detectar o aparecimento de trincas superficiais mínimas, que 
inevitavelmente antecedem as falhas por crateração, em até 100000 ciclos adicio¬ 
nais na presença de um lubrificante. 

Superfícies mais duras e mais lisas têm maior resistência a falhas por cra¬ 
teração. Amostras extremamente polidas não falharam antes de \2E6 ciclos. 
Cilindros nitretados com superfícies bastante duras e núcleos dúcteis e tenazes 
foram os materiais que mais tempo resistiram entre os ensaiados. Não ocorreu 
crateração nas amostras na ausência de óleo, apesar de o rolamento a seco ter 
produzido trincas na superfície. As peças com trincas continuaram rolando a seco 
sem falhas por mais 5E6 ciclos até que algum lubrificante fosse adicionado. En¬ 
tão a trinca superficial crescia rapidamente, tornando-se crateras com o formato 
característico de cabeça de seta, dentro dos próximos 100000 ciclos adicionais. 

A explicação sugerida para o efeito nocivo do lubrificante foi que, após a for¬ 
mação de trincas superficiais, orientadas de maneira favorável, elas são preenchi¬ 
das com óleo quando o cilindro se aproxima e fechadas por ele, pressurizando o 


trinca na superfície trinca na superfície 


superfície 


FIGURA 7-25 



trinca na 
subsuperfície 


Fotomicrografia (100x) de trincas na superfície e na subsuperfície em um cilindro 
cementado e encruado (HRC 52-58) sujeito a um carregamento pesado de 
rolamento. Fonte: J. D. Graham, Pitting of Cear Teeth, in C. Lipson, Handbook of 
Mechanical Wear, U. Mich. Press, 1961, p. 137, com permissão. 
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fluido aprisionado na trinca. A pressão do fluido gera tensões de tração na ponta 
da trinca, causando seu rápido crescimento e o consequente surgimento de uma 
cratera. Lubrificantes de alta viscosidade não eliminaram o contato metal-metal, 
mas retardaram a falha por crateração, indicando que o fluido tem que conseguir 
entrar na trinca rapidamente para causar os danos. 

Way chegou a várias conclusões a respeito de como se projetar cilindros em 
contato de rolamento de maneira a se retardar falhas por fadiga de superfície. 1 ’ 31 

1 Não usar óleo (apesar de que ele rapidamente ressaltou que essa não é uma 
solução prática, já que promove outros tipos de desgaste discutidos em ses¬ 
sões anteriores). 

2 Aumentar a viscosidade do lubrificante. 

3 Polir as superfícies (entretanto isso é caro de se fazer). 

4 Aumentar a dureza da superfície (preferivelmente com um núcleo dúctil e 
tenaz). 

Nenhuma conclusão foi tirada a respeito das razões do surgimento das trin¬ 
cas iniciais na superfície. Embora, no rolamento puro, as tensões de cisalhamento 
não sejam máximas na superfície, ali elas são não nulas em alguns locais (ver 
Figuras 7-12 e 7-17). 

Littmann e Widner 134 efetuaram um extenso estudo analítico e experimental 
sobre fadiga de contato em 1966 e descreveram cinco diferentes modos de falha 
no contato com rolamento. Eles estão listados na Tabela 7-6 juntamente com 
alguns fatores que promovem suas ocorrências. Alguns desses modos se referem 
à fase de início da trinca e outros à fase de propagação da trinca. Cada um deles 
será comentado sucintamente, na ordem listada. 

Origem da inclusão descreve o mecanismo para o surgimento de trincas e é 
similar à discussão apresentada na Seção 6.1 sobre falha por fadiga. Pressupõe-se 
que a trinca se origine em um campo de tensões de cisalhamento em superfície 
ou uma subsuperfície que contenha uma pequena inclusão de causa “externa”. 
As inclusões mais comumente identificadas são óxidos dos materiais que se for¬ 
maram durante seu processamento e lá foram capturados. Sua forma é irregular, 


Tabela 7-6 Modos de falha na superfície e suas causas 

Modo de falha 

Fatores que as provocam 

Devido à inclusão 

Frequência e severidade de óxidos ou outras inclusões 
duras. 

Concentração de tensão geométrica 

Geometria da região onde o contato deixa de existir. 
Deflexões e desalinhamentos. Possíveis efeitos pela 
espessura do filme lubrificante. 

Origem pontual na superfície (OPS) 

Baixa viscosidade do lubrificante. Filme 
elasto-hidrodinâmico fino em comparação com 
as asperezas nas superfícies de contato. Forças 
tangenciais e/ou deslizamento acentuado. 

Esfoliação (crateras superficiais) 

Baixa viscosidade do lubrificante. Frequentemente 
asperezas na superfície acabada excedem a espessura 
do filme elasto-hidrodinâmico. Perda da pressão 
elasto-hidrodinâmica devido a vazamento lateral ou 
riscos na superfície de contato. 

Fadiga abaixo da camada 
endurecida termoquimicamente 

Baixa dureza do núcleo. Camada endurecida fina 
com relação ao raio de curvatura dos elementos em 
contato. 


Fonte: W. E. Littmann and R. L. Widner, Propagation of Contact Fatigue from Surface and Subsurface 
Origins, J. Basic Eng. Trans. ASAAE, vol. 88, pp. 624-636, 1966. 
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são duros e geram concentração de tensão. Muitos pesquisadores ’ ’ publi¬ 
caram fotomicrografias de trincas na subsuperfície (ou identificadas de outras 
maneiras) iniciando-se em inclusões de óxidos. “Essas inclusões de óxidos estão 
sempre presentes na forma de um fio ou agregados alongados de partículas (...), 
que proporcionam uma chance muito maior para que um ponto de concentração 
de tensão esteja localizado em um ponto desfavorável em relação à tensão apli¬ 
cada.” 1281 A propagação de uma trinca a partir da inclusão pode permanecer na 
subsuperfície ou emergir para a superfície. No segundo caso, ela propicia um 
local para a propagação de pressões hidrostáticas, como descrito anteriormente. 
De qualquer maneira, resultará em crateração ou lascamento. 

A concentração GEOMÉTRICA de tensão (CGT) foi comentada no Capítulo 4. 
Esse mecanismo pode atuar na superfície quando, por exemplo, uma peça do 
contato é axialmente menor que a outra (comum em juntas de camo-seguidores 
e mancais de rolamento). As bordas do cilindro menor geram uma concentração 
de tensão na linha de contato com o outro cilindro, como é mostrado na Figura 
7-26 a, e a crateração e o lascamento ocorrerão, preferencialmente, nessa região. 
Esse é um motivo para se usar cilindros abaulados, que tenham um grande raio 
de abaulamento no plano yz em relação ao raio do rolo, no plano xz. Se o carre¬ 
gamento de contato puder ser previsto, o raio de abaulamento pode ser dimensio¬ 
nado para propiciar uma distribuição de tensão uniforme axialmente na região de 
contato devido às deformações dos rolos, como pode ser visto na Figura 7-26 b. 
No entanto, para carregamentos mais leves, haverá uma região de contato reduzi¬ 
da e, consequentemente, maiores tensões no centro, e, para tensões maiores que 
as de projeto, a concentração de tensão nas bordas retornará. Pode ser usado um 
rolo parcialmente abaulado, como na Figura 7-26c, mas que pode causar uma 
certa concentração de tensão na transição da parte plana para a abaulada. Reu- 
sner |JI mostrou que uma curva logarítmica, como na Figura 7-26 d, gerará uma 
distribuição mais uniforme das tensões para variados níveis de carregamento. 

A origem pontual na superfície (OPS) é o fenômeno descrito por Way e recém- 
-comentado. Littmann et al. 1241 consideram a OPS mais uma forma de propagação 
de trincas do que de sua origem, e sugere que uma inclusão na superfície ou pró¬ 
ximo a ela pode ser responsável pelo início da trinca. Manipular pequenas fendas 
ou amassamentos pode, também, levar a nucleação de trincas na superfície. Uma 
vez presente, e se orientada na direção certa para a captura de óleo, a trinca se 
propagará rapidamente até falhar. Quando a lascamento começa, os debris podem 
criar novas pequenas fendas, criando novos locais para trincas. 

Esfoliação ( PEELiNC ) se refere à situação na qual as trincas de fadiga estão a 
uma profundidade pequena e se estendem por uma grande área, de maneira que a 
superfície é descascada do substrato. Superfícies ásperas intensificam a esfoliação 
se as asperezas superficiais forem maiores que a espessura do filme lubrificante. 

Fadiga abaixo da camada endurecida termoquimicamente, também chamada de 
esmagamento da casca, ocorre apenas em partes cujas superfícies foram tratadas 
termoquimicamente (cementação, nitretação, etc.), e é mais provável que ocorra 
se a camada tratada for tão fina que as tensões na subsuperfície se estendem até 
o material do núcleo, mais mole e fraco. A trinca de fadiga se inicia abaixo desta 
casca e, mais cedo ou mais tarde, leva-a a se colapsar sobre o material do núcleo 
que falhou ou a se romper, criando crateras e lascamentos. 

Qualquer que seja a causa detalhada para o início de uma trinca, uma vez 
começada, os efeitos são previsíveis. Portanto, o projetista precisa tomar todas 
as precauções possíveis para melhorar a resistência à crateração, bem como a 
todos os modos de desgaste. A seção de resumo deste capítulo tentará estabelecer 
algumas diretrizes para tal fim. 
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(a) Cilindro reto 


I 



( b) Cilindro abaulado 





(c) Cilindro parcialmente 
abaulado 





(d) Cilindro com perfil 
logarítmico 


FIGURA 7-26 

Concentração de tensão sob várias 
formas de cilindros em contato com 
rolamento. 
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7.13 RESISTÊNCIA À FADIGA SUPERFICIAL 


* Note, no entanto, que avanços recentes 
na fabricação de aço desenvolveram os cha¬ 
mados aços "limpos", feitos com níveis tão 
baixos de impurezas que dão provas de um 
limite de duração de vida infinita em fadiga 
superficial. [T. A. Harris, Rolling Bearing 
Analysis. John Wiley & Sons: New York, pp. 
872-888, 1991.] 


Carregamentos repetidos que variam no tempo tendem a levar peças a falhar em 
níveis de tensão mais baixos que o material suporta sob solicitação estática. A 
resistência à fadiga por flexão ou axial foi discutida extensivamente no Capítulo 
6. O conceito de resistência à fadiga superficial é similar. Enquanto aços e al¬ 
guns outros materiais solicitados à flexão, ou axialmente, mostram um limite de 
fadiga, nenhum material possui uma propriedade equivalente quando sob fadiga 
superficial. Deste modo, espera-se que nossas máquinas, mesmo que projetadas 
cuidadosamente para serem seguras contra quaisquer outras formas de falha, irão 
sucumbir à fadiga superficial, se for solicitado um número suficiente de ciclos.* 

Morrison 1301 e Cram [31J relataram separadamente um estudo experimental da 
resistência à fadiga superficial de materiais realizado na USM Corp., de 1932 
a 1956. Quatro máquinas de ensaio de desgaste trabalharam 24 horas por dia 
durante 24 anos, a 1.000 rpm com a finalidade de gerar dados sobre fadiga 
superficial em ferro fundido, aço, bronze, alumínio e materiais não metálicos. 
Seus ensaios incluíram tanto cilindros em rolamento puro como em rolamento 
adicionado de várias porcentagens de deslizamento do rolamento, até 75%. A 
maioria dos dados sobre rolamento/deslizamento foi obtida para 9% de desliza¬ 
mento, uma vez que essas são as condições médias na superfície dos dentes de 
engrenagens cilíndricas de dentes retos ou helicoidais. O valor da porcentagem 
de deslizamento é definido como a velocidade relativa de deslizamento entre os 
cilindros ou os dentes de engrenagem dividida pela velocidade da circunferência 
primitiva da interface. 

Seções anteriores mostraram a complexidade do estado de tensões que existe 
nas regiões da superfície e subsuperfície da zona de contato entre cilindros, esferas 
ou outros corpos. As discussões anteriores a respeito dos mecanismos de origem 
de trincas indicam que a localização de uma trinca incipiente é praticamente im¬ 
previsível, dada a distribuição aleatória das inclusões no material. Por isso, é mais 
difícil se prever com exatidão o estado de tensão em um ponto de falha esperada na 
zona de contato do que ao projetar uma viga engastada em balaço, por exemplo. O 
dilema se resolve usando-se uma tensão na zona de contato calculada facilmente 
como um valor de referência para comparar com as resistências do material. A 
escolhida é a maior tensão principal de contato negativa (de compressão). No caso 
de rolamento puro, sua magnitude será igual à máxima pressão de contato aplicada 
P max . Mas será maior que esse valor, se houver a presença de deslizamento. 

Para se estimar a resistência à fadiga superficial, o material é rodado sob 
condições de carregamento controladas (isto é, P max controlada) e o número de 
ciclos até a ocorrência de falha é anotado e relatado junto com outros fatores do 
carregamento, como a porcentagem de deslizamento, lubrificação, geometria do 
corpo, etc. Essa “resistência virtual” pode ser comparada ao pico da magnitude 
das tensões de compressão em outras aplicações que tenham fatores de carrega¬ 
mento similares. Dessa maneira, a resistência à fadiga superficial possui apenas 
uma relação indireta com as tensões reais que possam estar presentes no corpo de 
prova e na peça em serviço solicitada similarmente, já que as equações de Hertz 
só valham teoricamente para carregamentos estáticos, Talbourdet constatou que a 
tensão de compressão encontrada nos seus testes eram muito próximos daquelas 
previstas pela equação de Hertz. 1341 

A expressão para a tensão normal de Hertz estática e de compressão no con¬ 
tato cilíndrico é calculada combinando-se as Equações l.\4b e 7.17 a: 

^=- p - = naL (7 ' 25fl) 
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Substitua a expressão para a a partir da Equação 7.15/?, elevando ao quadrado os 
dois lados e simplificando: 


2 2 F 

o. = 


B 


Tt L (m, + m,) 
Rearranje para explicitar o carregamento F, 

tiL(m l + m,) 


F = a: 


2 B 


e agrupe os termos em uma constante K, 

F = ^ 
2 B 


(7.25 b) 


(7.25c) 


(7.25 d) 


onde 


K = 7t(wi[ + m 2 )al 


(7.25e) 


O fator A" é denominado/ator í/e carregamento experimental e é usado para 
se determinar a carga F que, com segurança, pode resistir a um determinado nú¬ 
mero de ciclos ou um número de ciclos que se pode esperar antes que uma falha 
ocorra para um dado carregamento. 

A Tabela 7-7 mostra fatores de carregamento determinados experimental¬ 
mente, K, resistências à fadiga superficial, S c , e fatores de resistência para um 
certo número de materiais girando contra eles mesmos ou contra aço ferramenta 
endurecido. 1 ’ 01 Ver a referência original para uma listagem completa, já que al¬ 
guns materiais foram omitidos aqui, devido à falta de espaço. Dois modos dife¬ 
rentes de carregamento também estão colocados em seções separadas na tabela: 
rolamento puro e rolamento com 9% de deslizamento. A primeira coluna da ta¬ 
bela define o material. Em cada seção, as duas colunas a seguir fornecem o valor 
de K e a resistência à fadiga de superfície para 1F8 ciclos como testado. As duas 
colunas seguintes contêm fatores de resistência X e Ç, que representam a inclina¬ 
ção e a intersecção do diagrama S-N (em coordenadas log-log) para resistência 
à fadiga superficial do material como determinado pela regressão de uma gran¬ 
de quantidade de dados obtidos de ensaios. Esses fatores podem ser usados nas 
equações da curva S-N ajustada estatisticamente para se determinar a vida, em 
número de ciclos N, para o nível de tensão aplicada. 

log 10 K = ^~ l0 ^ 10 N (7.26) 


Os valores de K na Tabela 7-7 podem ser usados diretamente na Equação 
7.25 d para se calcular um carregamento admissível F para o material seleciona¬ 
do, correspondente a 1F8 ciclos de tensão. Para outros ciclos, primeiro calcule a 
maior tensão negativa (de compressão) radial para seu projeto a partir das equa¬ 
ções apropriadas, como definido em seções anteriores. Calcule, então, K pela 
Equação 7.25e e use-o, juntamente com os valores de X e l da Tabela 7-7, para 
achar o valor N, utilizando a Equação 7.26. Como não há nenhum valor limite 
para a resistência a solicitações de fadiga superficial, pode-se esperar o início de 
crateração depois de, aproximadamente, N ciclos de tensão no nível de tensão 
nominal contido no seu fator K calculado. 

Alternativamente, um número desejado de ciclos N pode ser escolhido e uma 
tensão de projeto o. para um material pode ser calculado pelas Equações 7-25e 
e 7.26. Um coeficiente de segurança pode ser aplicado tanto selecionando um 
material com uma vida mais longa que o necessário como dimensionando as 
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peças para se obter níveis de tensão abaixo do nível calculado de projeto para um 
número desejado de ciclos. 

Os valores de resistência na Tabela 7-7 foram obtidos usando-se cilindros em 
contato lubrificados com um óleo mineral de 280-329 SSU a 100° F. Os pesqui¬ 
sadores relataram que “uma transição ordenada ocorre da fadiga por crateração 
para o desgaste por abrasão à medida que a porcentagem de deslizamento é au¬ 
mentada.” Falhas por crateração foram observadas para deslizamentos tão altos 


Tabela 7-7 Dados de resistência à fadiga superficial para vários materiais 

Parte 1: Materiais girando contra um rolo de aço ferramenta HRC 60-62 

Rolamento puro Rolamento e 9% Deslizamento 


Sc @ 1E8 Sc @ 1E8 


# 

Material 

Kpsi 

ciclos, psi 

X 

í 

Kpsi 

ciclos, psi 

X 

Ç 

1 

Aço 1020, cementado, profundidade 
mínima 0,045 in HRC 50-60 

12700 

256000 

7,39 

38,33 

10400 

99000 

13,20 

61,06 

2 

Aço 1020, HB 130-150 

— 

— 

— 

— 

1720 

94000 

4,78 

23,45 

3 

Aço 1117, HB 130-150 

1500 

89000 

4,21 

21,41 

1150 

77000 

3,63 

19,12 

4 

Aço XI340, temperado por indução, 
profundidade mínima 0,045 in HRC 45-58 

10000 

227000 

6,56 

34,24 

8200 

206000 

8,51 

41,31 

5 

Aço 4150, t-t s , HB 270-300, com 
eletrorrecobrimento de camada fina de cromo 

6060 

177000 

11,18 

50,29 

— 

— 

— 

— 

6 

Aço 4150, t-t, HB 270-300, recoberto com 
fosfato 

9000 

216000 

8,80 

42,81 

6260 

180000 

11,56 

51,92 

7 

Aço 4150, t-t, HB 270-300 

— 

— 

— 

— 

2850 

121000 

17,86 

69,72 

8 

Aço 4340, temperado por indução, 
profundidade mínima 0,045 in HRC 50-58 

13000 

259000 

14,15 

66,22 

9000 

216000 

14,02 

63,44 

9 

Aço 4340, t-t, HB 270-300 

— 

— 

— 

— 

5500 

169000 

18,05 

75,55 

10 

Aço 6150, HB 300-320 

1170 

78000 

3,10 

17,51 

— 

— 

— 

— 

11 

Aço 6150, HB 270-300 

— 

— 

— 

— 

1820 

97000 

8,30 

35,06 

12 

Aço ferramenta 18% Ni, maraging", 
temperado ao ar, HRC 48-50 

— 

— 

— 

— 

4300 

146000 

3,90 

22,18 

13 

Ferro fundido cinzento, Cl. 20, HB 140-160 

790 

49000 

3,83 

19,09 

740 

47000 

4,09 

19,72 

14 

Ferro fundido cinzento, Cl. 30, HB 200-220 

1120 

63000 

4,24 

20,92 

— 

— 

— 

— 

15 

Ferro fundido cinzento, Cl. 30, t-t 
(austemperado) HB 255-300, recoberto com 
fosfato 

2920 

102000 

5,52 

27,11 

2510 

94000 

6,01 

28,44 

16 

Ferro fundido cinzento, Cl. 35, HB 225-255 

2000 

86000 

11,62 

46,35 

1900 

84000 

8,39 

35,51 

17 

Ferro fundido cinzento, Cl. 45, HB 220-240 

— 

— 

— 

— 

1070 

65000 

3,77 

19,41 

18 

Ferro fundido nodular, Gr. 80-60-03, t-t HB 
207-241 

2100 

96000 

10,09 

41,53 

1960 

93000 

5,56 

26,31 

19 

Ferro fundido nodular, Gr. 100-70-03, t-t 

HB 240-260 

— 

— 

— 

— 

3570 

122000 

13,04 

54,33 

20 

Níquel bronze, HB 80-90 

1390 

73000 

6,01 

26,89 

— 

— 

— 

— 

21 

SAE 65 fósforo-bronze fundido, HB 65-75 

730 

52000 

2,84 

16,13 

350 

36000 

2,39 

14,08 

22 

SAE 660 bronze fundido continuamente, HB 
75-80 

— 

— 

— 

— 

320 

33000 

1,94 

12,87 

23 

Alumínio bronze 

2500 

98000 

5,87 

27,97 

— 

— 

— 

— 

24 

Zinco fundido, HB 70 

250 

28000 

3,07 

15,35 

220 

26000 

3,11 

15,29 

25 

Resina acetal 

620 

— 

— 

— 

580 

— 

— 

— 

26 

Borracha de poliuretano 

240 

— 

— 

— 

— 

— 

— 

— 


5 N. de R. T.: t-t é tratado termicamente. 

11 N. de R. T.: Maraging é um tratamento para endurecimento por meio de precipitação. Aplicado a um certo grupo de ligas de ferro precipitando um ou mais 
compostos intermetálicos em uma matriz de martensita praticamente sem carbono. Maraging = martensitic + aging. 








Capítulo 7 FALHA SUPERFICIAL 


467 


Tabela 7-7 Dados de resistência à fadiga superficial para vários materiais 

Parte 2: Materiais girando contra o mesmo material 





Rolamento 

puro 


Rolamento e 9% Deslizamento 

# 

Material 

Kpsi 

Sc@ 1£8 
ciclos, psi 

X 

Ç 

Kpsi 

Sc @1£8 
ciclos, psi 

X 

Ç 

27 

Aço 1020, HB 130-170, e o mesmo, mas 
recoberto com fosfato 

2900 

122000 

7,84 

35,17 

1450 

87000 

6,38 

28,23 

28 

Aço 1144 Aço CD, HB 260-290, (resistência 
garantida por ensaio) 

— 

— 

— 

— 

2290 

109000 

4,10 

21,79 

29 

Aço 4150, t-t, HB 270-300 e o mesmo, mas 
recoberto com fosfato 

6770 

187000 

10,46 

48,09 

2320 

110000 

9,58 

40,24 

30 

Aço 4340 com chumbo, recoberto com t-t, 

HB 270-300 

— 

— 

— 

— 

3050 

125000 

6,63 

31,1 

31 

Aço 4340, t-t, HB 320-340, e o mesmo, mas 
recoberto com fosfato 

10300 

230000 

18,13 

80,74 

5200 

164000 

26,19 

105,31 

32 

Ferro fundido cinzento, Ci. 20 HB 130-180 

960 

45000 

3,05 

17,10 

920 

43900 

3,55 

18,52 

33 

Ferro fundido cinzento, Cl. 30, t-t 
(austemperado) HB 270-290 

3800 

102000 

7,25 

33,97 

3500 

97000 

7,87 

35,90 

34 

Ferro fundido nodular Gr. 80-60-03, t-t HB 
207-241 

3500 

117000 

4,69 

24,65 

1750 

82000 

4,18 

21,56 

35 

Meehanite 5 , HB 190-240 

1600 

80000 

4,77 

23,27 

1450 

76500 

4,94 

23,64 

36 

Alumínio 6061-T6, recobrimento anódico 
para endurecimento 

350 

— 

10,27 

34,15 

260 

— 

5,02 

20,12 

37 

Magnésio HK31XA-T6, recobrimento HAE 

175 

— 

6,46 

22,53 

275 

— 

11,07 

35,02 


Fonte: R. A. Morrison, "Load/Life Curves for Gear and Cam Materials," Machine Design, vol. 40, pp. 102-108, Aug. 1,1968, A Penton Publication, Cleveland, 
Ohio, com a permissão do editor. 

§ N. de R. T.: Meehanite é um processo patenteado para produzir ferro fundido de diversos tipos com composição precisa. Mais informações podem ser obtidas 
na Internet. 


quanto 300% em alguns ferros fundidos, e o desgaste por abrasão foi visto para 
deslizamentos tão baixos quanto 9% em aços temperados sob alta tensão. Eles 
também notaram que a adição de recobrimentos de óxidos, lubrificantes fortifi¬ 
cados (EP, ver Seção 10.1), ou chumbo como elemento de liga, reduziu os níveis 
de tensões tangenciais e aumentou a vida à fadiga ou a porcentagem de desliza¬ 
mento admitida. A adição de recobrimentos de fosfato reduziu o centelhamento 
e a necessidade de filtragem do lubrificante, reduziu o coeficiente de atrito e 
também aumentou a vida à fadiga. Eles observaram evidências de início de cra- 
teração tanto na superfície com alta porcentagem de deslizamento quanto abaixo 
da superfície sob rolamento puro ou sob baixa porcentagem de deslizamento. 1301 
Aumentando-se as porcentagens de deslizamento, reduz-se a vida à fadiga, mas 
não linearmente. A Figura 7-27 mostra algumas curvas S-N (da referência 30) 
para três materiais com diferentes porcentagens de deslizamento. 

A frequência do ciclo de tensões somente afetou os materiais não metálicos, 
onde o calor do atrito criou bolhas ou escoou o material. A rigidez de um material 
é um fator, no entanto. Materiais de baixo módulo de elasticidade reduziram as 
tensões de contato porque suas grandes deformações aumentaram a área da região 
de contato. O ferro fundido sobre ferro fundido teve uma vida mais longa do que 
o ferro fundido sobre aço temperado. A grafita livre no ferro fundido também se 
mostrou uma boa opção em situações de contato, já que ela retarda a adesão, além 
de ser um lubrificante sólido, porém os ferros fundidos de baixa resistência pos¬ 
suem resistências baixas demais para serem úteis nessas situações. O ferro nodular 
em suas formas mais duras pode ser uma melhor opção. Não se encontrou uma 
relação entre a dureza de um material e sua durabilidade superficial. Alguns aços 
mais moles tiveram um melhor desempenho do que outros mais duros. [30J 
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Fator K de 

carregamento 

tensão 

(a) 



ferro nodular 

ferro fundido classe 45 


Fator K de 

carregamento 

tensão 

C b) 



Fator K de 
carregamento 
tensão 
(0 



rolamento e 9% deslizamento 
rolamento e 42,8% deslizamento 
rolamento e 300% deslizamento 


rolamento puro 

rolamento e 9% deslizamento 

rolamento e 42,8% deslizamento 

rolamento e 9% deslizamento 
(com chumbo) 


Curvas típicas mostrando relações de carregamento-vida para materiais comuns para engrenagens e camos. As curvas 
em (a) são para ferro nodular 100-70-30 (HB 240-260) e ferro fundido classe 45 (HB 220-240), ambos os materiais 
girando sobre aço carbono (HRC 60-62). As curvas em ( b ) são para bronze fundido continuamente, rodando em aço 
temperado. As curvas em (c) são para aço 4150 tratado termicamente, rodando contra o mesmo material, mas com 
recobrimento de fosfato. Em todos os casos, o deslizamento de 9% é 54 fpm; 42,8% de deslizamento é 221fpm. 

FIGURA 7-27 

Diagramas de carregamento-vida para algumas combinações de materiais em rolamento e deslizamento. Fonte: R. A. 

Morrison, "Load/Life Curves for Gear and Cam Materials," Machine Design, vol. 40, pp. 102-108, Aug. 1, 1968, A Penton 

Publication, Cleveland, Ohio, com permissão. 
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Número de ciclos 


FIGURA 7-28 

Diagramas de fadiga superficial para dois aços temperados. 1351 


Dados mais recentes sobre teste de fadiga superficial foram relatados em 2007 
por Hoffmann e Jandeska. " Diversas ligas de aço temperado e materiais de metal 
sinterizado comumente usados em transmissões automotivas foram submetidos a 
contato de rolamento cilíndrico sob carregamento controlado e a diferentes per¬ 
centuais de deslizamento. Os métodos atuais de Eddy foram usados para detectar 
princípios de rachaduras e taxa de crescimento de rachaduras. Eles observaram 
rachaduras tanto na superfície quanto abaixo dela em vários testes. Rachaduras de 
superfície podem surgir em microcrateras formadas por falta de lubrificação ou por 
inclusões preexistentes e crescimento no material em um ângulo de 30 graus con¬ 
duzido por uma tensão de cisalhamento. Rachaduras subsuperficiais geralmente se 
formam em regiões com a mais alta tensão de von Mises, primeiro crescendo para¬ 
lelamente à superfície antes de irem em direção à superfície e formarem crateras. 
Um terceiro modo de falha observado foi de núcleo de esmagamento ou subpro- 
cesso de fadiga no núcleo mais suave, devido ao tratamento de calor insuficiente. 
A Figura 7-28 mostra curvas S-N com margens de dispersão para duas ligas de aço 
temperado. Note que as curvas nunca vão na horizontal, embora uma delas possua 
uma menor inclinação negativa após um joelho. Essa é uma evidência subsequente 
da falta de um verdadeiro limite de resistência em fadiga superficial. 


EXEMPLO 7-5 


Cálculo do coeficiente de segurança para fadiga superficial 

Problema Escolha um material para propiciar 10 anos de vida para os 
cilindros do Exemplo 7-4. 

Dados Os cilindros têm raios de 1,25 e 2,5 in e 24 in de comprimento. 

As tensões principais são mostradas no Exemplo 7-4. O cilin¬ 
dro menor está girando a 4000 rpm. 

Hipóteses Há 9% de deslizamento combinado com rolamento. Ambas as 
peças serão do mesmo aço. A máquina opera 3 turnos por dia, 
345 dias por ano. 
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Solução 


1 Calcule o número de ciclos da vida requerida com os dados: 

ciclos = 4000— ■ 60— ■ 24— ■ 345 — ■ 10 anos = 2,0£10 ( a ) 

min h dia ano 


2 A máxima tensão normal calculada no Exemplo 7-4 é 49771 psi de com¬ 
pressão. Seu fator K pode ser calculado da Equação 125d. As constantes de 
material previamente calculadas, m l e m 0 , são necessárias: 


m ] = m 2 


1 —V| 
E x 


1 - 0,28 2 
3E7 


= 3,0727? - 8 


(b) 


K = n(m l + m 2 )o 2 z = 27t(3,072E - 8)(4977l) 2 = 478 (c) 

3 Um material de tentativa deve ser selecionado da Tabela 7-7. Com um K 
baixo como esse, praticamente qualquer um dos aços poderá ser usado. 
Tentaremos o aço SAE 1020 HB 130-170, recoberto com fosfato (n° 27, 
na Parte 2 na tabela), já que os mesmos materiais estão girando juntos. Os 
fatores de inclinação e intersecção para esse aço em rolamento com 9% de 
deslizamento são: 

>i=6,38 Ç = 28,23 (d) 


4 Eles são usados na Equação 7.26 juntamente com o valor de K da Equação 
c acima, para se achar o número de ciclos que podem ser esperados com 
esse carregamento antes de começar o processo de crateração. 


togio N vida 


togio K 


Ç - lQ gl0 N vida 

A 


Ç - Alog 10 K = 28,23 - 6,381og 10 (478) 


, (28,23-6,381og 10 (478)) 

/V viíia _iU 


1,4£11 


(e) 


5 O coeficiente de segurança contra crateração pode agora ser calculado pela re¬ 
lação entre o número de ciclos da vida esperada e o número de ciclos desejado. 


yy _ ^vidü _ 1 _ g g 

1 ciclos 2,0/710 


(/) 


6 Os arquivos EX07-05 podem ser encontrados no CD-ROM que acompanha 
este livro. 


7.14 RESUMO 

Este capítulo apresentou uma breve introdução ao tópico muito abrangente sobre 
desgaste de superfície. O desgaste geralmente é considerado divisível em cinco 
categorias genéricas: desgaste por adesão, desgaste por abrasão, desgaste por 
corrosão, fadiga superficial e erosão. Outros mecanismos, como fadiga por cor¬ 
rosão, desgaste por corrosão e desgaste por microabrasão, combinam elementos 
de mais de uma categoria. 

Para se fazer presente, o desgaste geralmente requer que haja algum mo¬ 
vimento relativo entre duas superfícies. O desgaste por adesão ocorre quando 
as asperezas de duas superfícies em contato se aderem uma à outra e depois se 
rompem quando há deslizamento, transferindo-se material de uma peça para a 
outra, ou para fora do sistema. O desgaste por abrasão envolve uma superfície 
dura e rugosa removendo material de uma mais mole, ou então partículas duras 
aprisionadas entre duas superfícies, erodindo ambas. 
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O desgaste por corrosão ocorre quando uma atmosfera corrosiva (como 
oxigênio) está presente para atacar a superfície do material em combinação com 
o deslizamento, que arranca as camadas de óxido ou de outros contaminantes. 
Isso faz com que mais material seja exposto aos elementos corrosivos e também 
transforma os produtos de corrosão, geralmente duros, em abrasivos. A fadiga 
por corrosão refere-se à combinação de um meio corrosivo com tensões cíclicas. 
Essa combinação é particularmente terrível e encurta demasiadamente a vida sob 
fadiga dos materiais. A corrosão por microabrasão ocorre em pontos de junção 
(como ajuste por interferência) onde não há movimentos muito grandes. Peque¬ 
nos movimentos vibratórios podem remover volumes significativos de material 
ao longo do tempo. 

A fadiga superficial ocorre em contatos com rolamento puro ou em contatos 
por deslizamento e rolamento, mas não em situações de deslizamento puro. As 
tensões de contato muito altas, engendradas pelas pequenas áreas de contato, 
agem causando falhas por fadiga do material, depois de milhares de ciclos de 
tensões repetidos. Crateração é a perda de pequenas porções de material da su¬ 
perfície, gerando pequenas crateras. As crateras crescem atingindo maiores áreas 
do material que se fragmentam, tornando-se o que é denominado, então, lasca- 
mento. Um aviso audível é geralmente notado quando o processo de crateração 
se inicia. Se não for cuidado, ele se tornará uma grande falha na peça. 

Requerem-se materiais com alta resistência e com bons acabamentos super¬ 
ficiais em aplicações em que haja tensões de contato. Nenhum material exibe 
um limite à fadiga superficial e, em algum momento, falhará por esse mecanis¬ 
mo, se for sujeito a um número suficiente de ciclos de tensões de contato. 

Projeto para evitar falhas de superfície 

Há inúmeras precauções que um projetista deve tomar a fim de reduzir as chan¬ 
ces de falhas por desgaste por qualquer mecanismo descrito neste capítulo. 

1 Escolha de materiais apropriados: devem ser observadas as regras de 
compatibilidade de materiais. Deve-se dar atenção especial ao acabamento 
superficial e à dureza, bem como à resistência, a fim de reduzir a abrasão e 
aumentar a vida à fadiga. Meios corrosivos requerem materiais especiais. 
Os recobrimentos devem ser levados em conta em algumas situações. A ho¬ 
mogeneidade de materiais em situações de tensões de contato é desejável. 
Alguns aços mais caros, processados para gerar microestruturas mais uni¬ 
formes e livres de inclusões, podem prestar um serviço melhor em superfí¬ 
cies altamente tensionadas em casos de fadiga, e também se tornar mais ba¬ 
ratos com o passar do tempo. Em geral, durezas mais altas nas superfícies 
reduzem tanto o desgaste por abrasão como o adesivo, assim como a fadiga 
superficial. 

2 Lubrificantes apropriados: raramente uma junta altamente carregada 
é posta em operação a seco (exceto se houver alguma situação extrema, 
como medo de contaminação do produto com o vazamento do lubrificante). 
Deve-se usar a lubrificação hidrodinâmica ou hidrostática quando possível. 
A lubrificação marginal é menos desejável, mas, muitas vezes, é inevitável. 
Se ela for usada, um lubrificante EP pode reduzir significativamente o des¬ 
gaste por adesão, ao custo de algum desgaste por corrosão. Ver o Capítulo 
11 para mais informações a respeito de lubrificação. 

3 Limpeza: devem-se tomar medidas para garantir que nenhum contami- 
nante externo possa entrar em mancais ou juntas. E preciso providenciar 
vedações ou outros meios de protegê-los. Se alguma contaminação em par¬ 
ticular não puder ser evitada (como em ambientes sujos), materiais mais 
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macios devem ser escolhidos para mancais, de maneira que partículas apri¬ 
sionadas possam ser embutidas. 

4 Tensão: evite ou minimize concentrações de tensão, especialmente em car¬ 
regamentos que geram fadiga. Considere o uso de um material menos rígi¬ 
do para aumentar a área da região de contato e reduzir as tensões em casos 
de fadiga superficial. Esteja extremamente atento a situações em que qual¬ 
quer tipo de fadiga (não só de superfície) esteja presente em combinação 
com um meio corrosivo, já que a fadiga corrosiva será um grande problema. 
Um programa de ensaios talvez seja necessário nesses casos, já que poucos 
dados estão disponíveis a respeito desse fenômeno. 

5 Microabrasão: considere a possibilidade de falha por microabrasão se há 
vibração ou deflexões repetitivas em ajustes por interferência ou em juntas 
de fixação. 


Equações importantes usadas neste capítulo 

Ver as seções referenciadas para informações do uso adequado destas equações. 

Área real de contato (Seção 7.3): 


/V = 


S p 3S yc 


(7.1) 


Coeficiente de atrito (Seção 7.3): 


f S 

• - _ J ~ ^ LIS 

H ~ F ~ 3 S„. 


(7.3) 


Volume de desgaste (Seção 7.4): 


Fl 

V = K — 
H 


(7.7a) 


Máxima pressão - contato entre esferas (Seção 7.8): 

= 3 F 

Pmax r* 2 

^ 7ta 


(7.8/1) 


Constantes de material (Seção 7.8): 

„ _ 1-ví 


1 -v: 




(7.9a) 


Constantes geométricas para contato entre esferas ou entre cilindros (Seção 7.8): 

(7.9 b) 


B = - 
2 


/?, R 2 j 


Raio da região de contato - contato entre esferas (Seçao 7.8): 


___ m, + nu „ 

a = 3/0,375 1 F 


B 


(7.9 d) 


Tensões máximas - contato entre esferas (Seção 7.8): 


(7.11c) 
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O* = 

A max Xmax 


1 + 2v 


^ r ^ + §( 1 + v ) V 2 ( 1 + v ) 


z@ t = a 

^ l max 


2 + 2v 
7 - 2v 


Máxima pressão - contato entre cilindros (Seção 7.9): 

2F 


Pmax = 


naL 


Metade da largura da região de contato entre cilindros (Seção 7.9): 


2 m, + m 2 F 


71 B L 

Tensões máximas - contato entre cilindros (Seção 7.9): 

°j = = - Pmax 

Gy = ~^Pmnx 

X 13_ = 0,304 P„ mx 
Z @T = 0,786a 


Máxima pressão - contato geral (Seção 7.10): 


(7.11 d) 
(7.12è) 

(7.12c) 

(7.14/7) 

(7.15/7) 

(7.17a) 

(7.17/7) 


Pmax 


3 F 
2 nab 


(7.18/7) 


Metade das dimensões da região elíptica de contato (Seção 7.10 - Ver Tabela 7-5 
para k a e k b ): 


a = k„ l 


3F(m l + m 2 ) 
4Ã 


b = k b ? 


3F{m l + m 2 ) 
4Ã 


A = 


1111 

-1-1-1- 


Tensões máximas - contato geral (Seção 7.10): 


= - 


a 7 = - 


2v + (l - 2v) 
2v + (l - 2v) 


b 


. i tr max 

a + b 
a 


a + b 


(7.19 d) 
(7.19 a) 


(7.21a) 


G z = -Pm 


Força de atrito por unidade de área - cilindros paralelos em rolamento e 
deslizamento (Seção 7.11): 


fmax = V-P 


max 


(7.22/) 



























474 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Tensões máximas - cilindros paralelos em rolamento e deslizamento (Seção 7.11): 

Quando z = 0: 


se \x\ < a então O, = - p, ..1-- senão C, =0 

x rriuA a i / x„ 


T„ = 0 


se x > a então o (; = -2f mai 
se x < -a então o v = -2 f n 
se Ixj < a então a x = —2f m 


G„ = 0 

Z t 


/ 

1 7 


X 

jx 

-1 

\ 

2 

ycl \ 

a 

/ 


X IX , 

- + J-r- I 


se \x\<a entãoT, 


-f 1 - 

J max \ 


xz t 

G = O v + O v 
G. = O. + O. 

^xz — ^xz n *xz t 

a y =v(a x + a z ) 

Fator de resistência à fadiga do material (Seção 7.12): 

K = + ím 2 )g? 


— senão x = 0 

2 xZf 


(7.23 a) 


( 1.23b ) 


(7.23c) 

(7.24a) 

(7.24£>) 

(7.25e) 


Equação da curva S-N para fadiga superficial (Seção 7.12 - ver Tabela 7-7 para X 

e Ç): 


logio ^ 


£ - logio N 


(7.26) 
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*As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Números de problemas em negrito são 
extensões de problemas similares, tendo o 
mesmo número após o hífen em capítulos 
anteriores. 


7.16 PROBLEMAS 

*7-1 Dois blocos de aço de 3 x 5 cm com acabamento superficial R a = 0,6 |im são es¬ 
fregados um contra o outro com uma força normal de 400 N. Estime a área real 
de contato entre eles, se suas S y = 400 MPa. 

*7-2 Estime o coeficiente de atrito seco entre as duas peças do Problema 7-1, se suas 
S„, = 600MPa. 

* f 7-3 Para o subconjunto braço-pedal de bicicleta na Figura P7-1, pressuponha uma 
força aplicada pelo ciclista que varia de 0 a 400 N no pedal em cada ciclo. 
Determine as máximas tensões de contato na interface entre um dente da roda 
dentada e um rolete da corrente. Pressuponha que um dente receba todo o torque 
aplicado, que o rolete da corrente tenha 8 mm de diâmetro, que a roda dentada 
tenha um diâmetro nominal de 100 mm e que o dente seja essencialmente plano 
no ponto de contato. O rolete e a roda são feitos de aço SAE 1340, endurecido 
por indução a HRC 45-58. O contato entre o rolete e a roda se dá ao longo de 8 
mm. Assumindo rolamento com 9% de deslizamento, estime o número de ciclos 
para ocorrer falha nessa combinação particular entre dente e rolete. 

*7-4 Para o engate de reboque do Problema 3-4 (ver também P7-2 e Figura 1-5), 

determine as tensões de contato na esfera e no engate da esfera (não mostrado). 
Pressuponha que a esfera tenha 2 in de diâmetro e que seu engate com ajuste 
impróprio tenha uma superfície interna 10% maior que o diâmetro da esfera. 

7-5 Para o engate de reboque do Problema 3-5 (ver também Figura P7-2 e Figura 

1-5), determine as tensões de contato na esfera e no engate da esfera (não mostra¬ 
do). Pressuponha que a esfera tenha 2 in de diâmetro e que seu engate com ajuste 
impróprio tenha uma superfície interna 10% maior que o diâmetro da esfera. 

7-6 Para o engate de reboque do Problema 3-6 (ver também P7-2 e Figura 1-5), 
determine as tensões de contato na esfera e no engate da esfera (não mostrado). 
Pressuponha que a esfera tenha 2 in de diâmetro e que seu engate com ajuste 
impróprio tenha uma superfície interna 10% maior que o diâmetro da esfera. 

7-7 Para o pino de aço de 12 mm de diâmetro do Problema 3-7, ache a maior tensão de 
contato se a aceleração de 2500g é alternada. O pistão de alumínio possui um furo 
para o pino que é 2% maior que o pino e um comprimento de contato de 2 cm. 

*7-8 Uma máquina de papel processa rolos de papel com densidade de 984 kg/m 3 . O 
rolo de papel tem 1,50 m de diâmetro externo x 0,22 m de diâmetro interno x 
3,23 m de comprimento e tem um módulo de elasticidade efetivo em compres- 
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são de 14 MPa e v = 0,3- Determine a largura dessa região de contato quando 
o rolo está assentado em uma superfície plana de aço. O carregamento é seu 
próprio peso. 

7-9 Para o alicate de pressão ViseGrip® desenhado em escala na Figura P7-3, para o 
qual as forças foram analisadas no Problema 3-9, ache a força de aperto necessária 
para criar uma área plana de contato de 0,25 mm de largura em cada lado de um 
pino de alumínio de 2 mm de diâmetro preso nas suas garras de 5 mm de largura. 

*7-10 Um trampolim é mostrado na Figura P7-4. Uma pessoa de 100 kg está de pé 
sobre sua extremidade livre. Ele está apoiado em um suporte (da direita) que 
possui uma superfície de contato cilíndrica de 5 mm de raio. Qual é o tamanho 
da região de contato entre o trampolim e o suporte de alumínio se o trampolim é 
de fibra de vidro com E = 10,3 GPa e v = 0,3? 

7-11 Repita o Problema 7-10 pressupondo que a pessoa de 100 kg dê um pulo de 
25 cm e caia sobre o trampolim. Pressuponha que ele pese 29 kg e tenha uma 
deflexão estática de 13,1 cm quando a pessoa está sobre ele. Qual o tamanho da 
região de contato entre o trampolim e o suporte de 5 mm de raio se o material do 
trampolim é fibra de vidro com E = 10,3 GPa e v = 0,3? 

7-12 Estime o volume do desgaste por adesão esperado de um eixo de aço HB 270 de 
40 mm de diâmetro, girando a 250 rpm, 3 turnos de 8 horas por dia, 360 dias por 
ano, durante 10 anos em uma bucha de bronze, se o carregamento transversal é 
de 1000 N. 

(a) Para condições de lubrificação escassa. 

(b) Para boas condições de lubrificação. 

*7-13 Estime quanto tempo levará para limar 1 mm de um cubo de 2 cm de aço HB150 
se o operador aplicar uma força de 100 N em um passe de 10 cm a 60 passe/min. 

(a) Se feito a seco. 

(b) Se feito com lubrificação. 

'7-14 A Figura P7-5 mostra um brinquedo de criança chamado pula-pula. A criança 
fica de pé nos apoios, aplicando metade do seu peso em cada lado. Ela pula, 
saindo do chão, segurando os apoios contra seus pés. A mola amortece o impac¬ 
to no retorno ao solo, armazenando energia para ajudar no próximo salto. Pres¬ 
suponha uma criança de 60 lb e uma constante de mola de 100 lb/in. O pula-pula 
pesa 5 lb. Estime a taxa de desgaste por abrasão para a extremidade que atinge o 
solo, pressupondo uma situação de grão abrasivos soltos (areia) e secos. Expres¬ 
se a taxa de desgaste em número de pulos para remover 0,02 in de uma ponta de 
alumínio de 1 in de diâmetro, com S Ilt = 50 kpsi. 

7-15 Faça uma tabela de materiais aceitáveis para girar contra um eixo de aço, com 

base nas suas compatibilidades metalúrgicas. Ordene de acordo com a adequação. 



Problema 7-9. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 
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FIGURA P7-1 

Problema 7-3. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 



FIGURA P7-2 

Problema 7-6. (Um modelo 
Solidworks encontra-se no CD.) 


*As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Números de problemas em negrito são 
extensões de problemas similares, tendo o 
mesmo número após o hífen em capítulos 
anteriores. 
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FIGURA P7-5 

Problema 7-14. 


*As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. Números de problemas em ne¬ 
grito são extensões de problemas similares, 
tendo o mesmo número após o hífen em 
capítulos anteriores. 

+ Ver Tabela 7-7 para informações sobre re¬ 
sistências de materiais para estes problemas. 



Trampolim 

FIGURA P7-4 

Problemas 7-10 e 7-11. 

*7-16 Determine o tamanho da região de contato e as máximas tensões de contato para 
uma esfera de 20 mm de aço rolando contra uma placa plana de alumínio sujeita 
a 1 kN. 

7-17 Determine o tamanho da região de contato e as máximas tensões de contato para 
uma esfera de 20 mm de aço rolando contra uma esfera de alumínio de 30 mm 
de diâmetro com 800 N. 

*7-18 Determine o tamanho da região de contato e as máximas tensões de contato para 
um cilindro de aço de 20 mm de diâmetro, 25 cm de comprimento, rolando con¬ 
tra uma placa plana de alumínio com 4 kN. 

7-19 Determine o tamanho da região de contato e as máximas tensões de contato para 
um cilindro de aço de 20 mm de diâmetro, 25 cm de comprimento, rolando contra 
um cilindro paralelo de aço de 50 mm de diâmetro, com 10 kN de força radial. 

*7-20 Determine o tamanho da região de contato e as máximas tensões de contato para 
uma esfera de 20 mm de aço rolando contra um cilindro de aço de 40 mm de 
diâmetro e 25 cm de comprimento, com 10 kN. 

7-21 Um sistema de camo-seguidor tem um carregamento dinâmico de 0 a 2 kN. O 
camo é cilíndrico, com um raio mínimo de curvatura de 20 mm. O seguidor é 
abaulado, com raio de 15 mm em uma direção e 150 mm na outra. Ache as ten¬ 
sões de contato e o coeficiente de segurança, sendo o seguidor de aço 4150 com 
HB 300 e S fc . = 1500 MPa e o camo de ferro fundido nodular com HB 207. Eles 
rolam lubrificados, com menos de 1% de escorregamento.' 

*7-22 Um patim roller-blade é mostrado na Figura P7-6. As rodas de poliuretano têm 72 
mm de diâmetro por 12 mm de espessura, com raio de “abaulamento” de 6 mm, e 
a distância entre centros é de 104 mm. A combinação bota, patins e pé pesa 2 kg. A 
constante elástica efetiva do sistema patins-pessoa é de 6000 N/m. Ache as tensões 
de contato nas rodas quando uma pessoa de 100 kg aterrissa com um pé de um salto 
de 0,5 m no concreto. Pressuponha que as rodas de poliuretano têm E = 600 MPa 
com v = 0,4 e o concreto tenha E = 21E3 MPa na compressão com v = 0,2. 

(a) Pressuponha que as 4 rodas aterrissam simultaneamente. 

(b) Pressuponha que uma roda absorve toda a força de aterrissagem. 

*7-23 Um par de rolos cilíndricos de aço de 12 in de diâmetro rolam juntos com 9% 
de escorregamento. Encontre suas tensões de contato para uma força de contato 
radial de 1000 lb/in de comprimento. 1 

7-24 Estime a vida em número de ciclos dos rolos do Problema 7-23 se eles forem 
feitos em ferro fundido cinzento classe 30, austemperados com HB 270.' 

7-25 Uma sapata de ferro fundido cinzento classe 30 com 0,5 in de diâmetro é supor¬ 
tada por uma barra de aço SAE 4340, temperado e revenido a 800°F. A força na 
sapata é de 850 lb. Estime a área real de contato e a relação entre a área real e a 
área aparente de contato. 

7-26 Estime o coeficiente de atrito seco entre os dois materiais no Problema 7-25 se a 
resistência ao cisalhamento do ferro fundido é S us = 45 kpsi. Como isso se com¬ 
para ao valor dado na Tabela 7 -1 ? 

7-27 Duas sapatas de aço 1040 laminado a quente de 0,5 in X 1 in estão em contato 
por uma força de 900 lb. Estime a área real de contato e a relação entre a área 
real e a área aparente de contato. 
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7-28 Estime o coeficiente de atrito seco entre os dois materiais do Problema 7-27. 
Como isso se compara ao valor dado na Tabela 7-1? 

7-29 Dois materiais foram ensaiados para se determinar a quantidade de desgaste por 
adesão quando eles rolam juntos. A profundidade média de desgaste é dada na 
Tabela P7-1, junto com outros parâmetros dos testes para um total de 350 testes. 
Qual é o coeficiente médio de desgaste para os materiais testados, se a dureza 
Brinnel do mais mole dos dois é de HB 277? 

7-30 Uma peça de aço doce com HB = 280 tem sua espessura reduzida em um es¬ 
meril por abrasão. Tanto a roda do esmeril quanto a peça de metal têm a mesma 
largura, que é de 20 mm. Em cada passe pelo esmeril, 0,1 mm é removido. Se o 
coeficiente de atrito abrasivo para essa operação é de 0,5, qual é a força normal 
aproximada na roda do esmeril? 

7-31 Duas engrenagens de aço com dentes de perfil evolvente estão em contato. Na 
linha de contato entre as engrenagens, elas podem ser modeladas como dois ci¬ 
lindros em contato. Quando o contato está fora do ponto primitivo, há uma com¬ 
binação de rolamento e deslizamento. Determine e plote as tensões principais do 
contato dinâmico na superfície dos dentes para as seguintes engrenagens, se a 
força de contato for de 500 lb e o coeficiente de atrito for 0,15: 7?, = 2,0 in, R 2 = 
6,0 in. A espessura (largura da face) de ambas as engrenagens é de 0,5 in. Encon¬ 
tre também o valor de xla para o qual as tensões principais têm valor extremo. 

7-32 Duas engrenagens de aço com dentes de perfil evolvente estão em contato. Na 
linha de contato entre as engrenagens, elas podem ser modeladas como dois ci¬ 
lindros em contato. Quando o contato está fora do ponto primitivo, há uma com¬ 
binação de rolamento e deslizamento. Determine e plote as tensões principais do 
contato dinâmico na superfície dos dentes para as seguintes engrenagens, se a 
força de contato for de 1500 lb e o coeficiente de atrito for 0,33: = 2,5 in, R 2 = 

5,0 in. A espessura (largura da face) de ambas as engrenagens é de 0,625 in. 

7-33 Dois rolos em contato são necessários em uma máquina. Eles rolam juntos com 
uma combinação de rolamento com 9% de deslizamento. Ambos são feitos de 
aço SAE 1144 laminado a frio. A força de contato radial é de 1200 N e o coefi¬ 
ciente de atrito é de 0,33. Os rolos devem ter o mesmo raio e ambos têm 10 mm 
comprimento. Se a vida de projeto é de 8£8 ciclos, determine um raio apropria¬ 
do para os rolos. 

7-34 Dois rolos em contato são necessários em uma máquina. Eles rolam juntos com 
uma combinação de rolamento com 9% de deslizamento. Ambos são feitos em 
Meehanite, têm o mesmo raio (30 mm) e 45 mm de comprimento. Se a vida de 
projeto é de 1£8 ciclos, determine o carregamento aceitável nesses rolos. 

7-35 Uma sapata de ferro fundido cinzento classe 20 com 25 mm de diâmetro é 

suportada por uma barra de aço SAE 4130 com 30 mm de largura, revenido e 
temperado a 800F. A força na barra é de 2800 N. Estime a área real de contato e 
a relação entre a área real e a área aparente entre a barra e a sapata. 

7-36 Estime o coeficiente de atrito a seco entre os dois materiais no Problema 7-35 
se a resistência ao cisalhamento do ferro fundido é S us = 310 Mpa. Como isso se 
compara ao valor dado na Tabela 7-1? 

7-37 Duas sapatas de aço SAE 1020 laminado a quente de 25 mm X 40 mm estão em 
contato por uma força de 9 kN. Estime a área real de contato e a relação entre as 
áreas de contato real e aparente. 

7-38 Estime o coeficiente de atrito a seco entre os dois materiais no Problema 7-37. 
Como isso se compara ao valor dado na Tabela 7-1? 

*7-39 Um eixo de aço de 25 mm de diâmetro e rigidez HB420 gira a 700 rpm em uma 
bucha de bronze de 40 mm de comprimento com carga radial média de 500 N. 
Estime o tempo necessário para remover 0,05 mm do material por desgaste por 
adesão se a lubrificação se perdesse repentinamente, supondo uma taxa de des¬ 
gaste uniforme em tomo da bucha. 

7-40 Uma máquina possui uma base de tripé que utiliza esferas de náilon com 11 a 15 
mm de diâmetro como suporte nos seus pés. O tripé repousa sobre uma barra de 



FIGURA P7-6 

Problema 7-22. 


Tabela P7-1 

Dados para o problema 7-29 

F 

N 

1 

m 

d 

mm 

N°. 

testes 

100 

5000 

0,180 

100 

200 

5000 

0,372 

75 

200 

7500 

0,550 

75 

400 

10000 

1,470 

100 


*As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 
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FIGURA P7-7 

Problema 7-41. 


*As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 


aço. O peso de 360 N da máquina é distribuído igualmente no tripé. Determine o 
tamanho da área de contato e as tensões de contato nas esferas de náilon. Supo¬ 
nha que a relação de Poisson para o náilon seja de 0,25. 

7-41 Um rolamento de esferas é constituído por um número de esferas de aço (sepa¬ 
rados por uma gaiola de esferas) e dois anéis com canais como na Figura P7-7. 
Os canais têm uma curvatura composta. Em um plano que contém o eixo do 
rolamento, a curvatura é côncava e se conforma estreitamente ao raio da esfera. 
Em um plano perpendicular ao eixo, a curvatura é convexa para o canal interno 
e se relaciona com o tamanho do orifício do rolamento. Determine o tamanho da 
área de contato e as tensões máximas de contato entre uma bola e o canal inter¬ 
no com uma carga radial de 5200 N em um rolamento de aço com as seguintes 
dimensões: diâmetro da esfera = 8 mm, raio do canal para superfície côncava = 
4,05 mm, raio do canal para superfície convexa =13 mm. 

*7-42 Dois rolos de aço usados em um processo de manufatura rolam junto com a 
combinação de rolamento e deslizamento. Um rolo possui o diâmetro de 75 
mm, e o outro possui o diâmetro de 50 mm. Os dois possuem 200 mm de com¬ 
primento. A força de contato, que é normal para o plano de contato, é de 18 500 
N. Supondo que o coeficiente de atrito entre os rolos seja de 0,33, determine a 
máxima tensão de tração, de compressão e de cisalhamento nos rolos. 

7-43 Repita o Problema 7-41 para o contato entre uma esfera e o canal da pista exter¬ 
na. O raio da pista externa para a superfície côncava é de 4,05 mm, e o raio da 
pista externa para a superfície convexa é de 17,02 mm. 

7-44 Uma máquina possui dois rolos cilíndricos abaulados girando de encontro um 
ao outro, com uma carga dinâmica que varia de 0 a 3,5 kN. O primeiro rolo tem 
um raio maior de 14 mm e um raio de abaulamento de 80 mm. O segundo rolo 
tem um raio maior de 75 mm e um raio de abaulamento de 100 mm. Os dois ei¬ 
xos de rotação possuem um ângulo de 30 graus entre si. Encontre as tensões de 
contato se os dois rolos forem de aço. 

7-45 Um sistema de camo-seguidor tem um movimento que combina rolamento e 

deslizamento. O camo cilíndrico, um raio de curvatura mínimo de 80 mm. O se¬ 
guidor de rolo é também cilíndrico, com um raio de 14 mm. Os dois têm 18 mm 
de comprimento. A força de contato máxima, que é normal ao plano de contato, 
é 3200 N. Tanto o camo quanto o seguidor são de aço reforçado. Suponha que o 
coeficiente de atrito entre o camo e o seguidor seja de 0,33 e determine a máxi¬ 
ma tensão, compressão e cisalhamento no camo. 

7-46 Estime o tempo necessário para remover 2pm de material de 5000 m 2 de super¬ 
fície de um bloco de aço HB110 se uma máquina de polimento grosseiro aplica 
uma força de 80 N em um passe de 400 mm a 120 passes/minuto. 

(a) Se feito a seco. 

(b) Se feito com lubrificação. 

7-47 Grãos abrasivos soltos são introduzidos em erro no sistema de lubrificação de 
um rolamento de impulso plano de bronze que tem uma dureza de 60HB e uma 
área de superfície de 500 mm 2 . Se uma parte de aço reforçado exerce uma força 
de 50 N no rolamento enquanto oscila a 200 passes/minuto com um passe de 30 
mm, que profundidade de desgaste ocorre em um período de 8 horas? 

7-48 Dois rolos estão em contato com uma combinação de rolamento com 9% 
de deslizamento. A tensão máxima principal de compressão resultante é de 
15 500 psi. Ambos os rolos são feitos de alumínio anodizado duro 6061-T6. O 
projeto de vida dos canos é de 4 anos operando em dois turnos 260 dias/ano e 
cada um gira a 200 rpm. Qual é o fator de segurança esperado contra corrosão 
para o par de rolos? 

7-49 Dois rolos em contato rolam juntos em rolamento puro. Os dois são feitos de 
ferro cinzento classe 20, HB 130-180. Um rolo tem um diâmetro de 2,75 pole¬ 
gadas, e o outro de 3,25 polegadas. Ambos têm 10 polegadas de comprimento. A 
carga aplicada é de 5500 lbf. Se a vida do projeto é de 1E08 ciclos, determine o 
fator de segurança contra falha por corrosão. 














ANÁLISE POR ELEMENTOS 

FINITOS 

Se você colocar lixo em um computador, nada 
sairá além de lixo. Mas esse lixo, tendo passado 
por uma máquina cara, é, de alguma forma, 
enobrecido, e ninguém se atreve a criticá-lo. 

Anônimo 


8.0 INTRODUÇÃO 

Todas as análises de tensões e deflexão apresentadas nos capítulos anteriores fo¬ 
ram resolvidas utilizando técnicas clássicas de solução analítica, que são o foco 
principal deste livro. Essas técnicas são principalmente aplicáveis em compo¬ 
nentes de geometria simples, como cilindros, prismas retangulares, etc. Contu¬ 
do, muitos componentes de máquinas têm formas geométricas mais complexas, 
tornando o cálculo de tensões e deflexão difícil ou mesmo impossíveis de ser 
feito pelo método analítico. Considere, por exemplo, a complexa forma do vira- 
brequim mostrado na Figura 2-14. Para analisar as tensões e a deflexão em uma 
peça com tal complexidade, pode-se dividir o seu volume em um conjunto finito 
de elementos contíguos e discretos e resolver um conjunto (grande) de equações, 
cada uma das quais aplicadas sobre um elemento e seus nós, que conectam os 
elementos entre si. A Figura 8-1 mostra os modelos para elementos finitos de um 
virabrequim, um pistão e uma biela de motor. 

O conceito da análise pelo método dos elementos finitos (FEA) é muito sim¬ 
ples, mas os cálculos que o acompanham não são. A teoria matemática por trás 
do FEA está além do escopo deste livro, mas é coberta por um grande número de 
outros livros, alguns dos quais estão relacionados na bibliografia deste capítulo. 
O objetivo aqui é informar o leitor da existência da técnica, mostrar algumas exi¬ 
gências e armadilhas e fornecer alguns exemplos do seu uso. 

O FEA tornou-se relativamente fácil de usar, devido à disponibilidade de 
softwares comerciais de análise, muitos dos quais têm interface com diversos 
softwares de modelagem de desenho (CAD). Os engenheiros que ingressarem no 
mercado de trabalho do século XXI terão maior probabilidade de encontrar mo¬ 
deladores sólidos (CAD) e a análise pelo FEA sendo utilizados nas suas empre¬ 
sas para o projeto de produtos e máquinas. A utilização de softwares comerciais 
torna muito fácil obter resultados de análises pelo FEA, mas se o usuário não 
compreender direito como utilizar esta ferramenta de forma adequada, os resul- 
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(a) 


FIGURA 8-1 

Modelos de elementos finitos para pistão (a), biela (b) e virabrequim (c) de um motor. (Cortesia da General Motors. Co.) 



tados podem conter erros grosseiros. É bastante recomendado que os estudantes 
de projetos de máquinas façam um curso sobre a teoria e a aplicação do FEA. 
Muitos currículos de engenheiros já contemplam esta habilidade. 


* Neste caso, os cálculos de tensão utilizan¬ 
do os métodos clássicos também são simpli¬ 
ficações devido às hipóteses simplificadoras 
que normalmente são feitas para resolver 
esses problemas. 

+ Muito embora a velocidade de processa¬ 
mento aumente, os engenheiros desafiam 
os computadores com problemas de análi¬ 
ses ainda mais complexos, e esses, especial¬ 
mente se não lineares, podem resultar em 
longos tempos de processamento, mesmo 
em máquinas de alta capacidade. 


Cálculos de tensão e deformação 

As tensões variam através do contínuo de qualquer componente. Dividindo esse 
componente em um número finito de elementos discretos conectados pelos seus 
nós (chamados de malha), pode-se obter uma aproximação das tensões e defor¬ 
mações, em qualquer parte do componente, para um dado conjunto de condições 
de contorno e de cargas aplicadas em alguns nós da estrutura.* A aproximação 
pode ser melhorada pelo uso de mais elementos de tamanho menor, ao custo do 
aumento do tempo de processamento. Com as atuais velocidades de processa¬ 
mento (que continuarão aumentando no futuro) o problema será menor do que 
nos primeiros dias de uso do FEA. + Parte do problema do analista é escolher o 
tipo apropriado, o número e a distribuição de elementos para otimizar o dilema 
entre precisão e o tempo de processamento. Os elementos de maior tamanho po¬ 
dem ser usados em regiões da peça onde o gradiente (inclinação) de tensão varia 
suavemente. Nas regiões onde o gradiente de tensão muda rapidamente, próximo 
a concentrações de tensão ou cargas aplicadas, por exemplo, uma malha mais 
fina (refinada) é necessária. Observe na Figura 8-lc que os elementos próximos 
às extremidades do virabrequim, onde o diâmetro é constante, são maiores que 
aqueles nos braços e munhões. 

O método dos elementos finitos não é limitado à análise estrutural. Ele tam¬ 
bém é utilizado em problemas de mecânica dos fluidos, transferência de calor, 
acústica, eletromagnetismo e outros problemas mais especializados. Neste livro 
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será discutido apenas o seu uso em problemas de análise estrutural linear. Esse 
caso é tratado em todos os softwares comerciais de FEA. Outros usuários podem 
trabalhar com sistemas não lineares nos quais as deformações ultrapassam os 
limites assumidos para a análise linear estática, as propriedades dos materiais são 
não lineares ou o contato entre as superfícies deve ser modelado. O FEA fornece 
informações sobre tensões, deformações, deflexão, frequências naturais e modos 
de vibração (autovalores e autovetores), impacto e vibrações estruturais transien¬ 
tes ou em regime permanente. 

Muitas formulações matemáticas diferentes têm sido propostas e utilizadas 
desde 1956, quando o método dos elementos finitos foi programado pela primei¬ 
ra vez e ganhou o seu nome no trabalho de Turner et ai 1 ' 1 A abordagem utilizada 
pela maioria dos softwares comerciais é o Método da Rigidez Direta (MRD), que 
utiliza a rigidez do elemento para calcular os deslocamento nodais e as forças in¬ 
ternas resultantes de um conjunto de cargas externas aplicadas e das condições de 
contorno. As deformações são calculadas a partir dos deslocamentos e as tensões 
pela lei de Hooke. 


8.1 O MÉTODO DOS ELEMENTOS FINITOS 

Será apresentado o exemplo mais simples possível do processo matemático para 
a análise de elementos finitos pelo método da rigidez direta. O conceito é fácil 
de entender nessa forma simples. A sua implementação é matematicamente mais 
complexa que a descrita aqui e o processamento é intenso, exigindo a solução de 
grandes matrizes. Muitos livros explicam a matemática e a implementação do 
FEA em detalhes. Veja a bibliografia para mais informações. 

A Figura 8-2a mostra um diagrama de corpo livre do mais simples elemento 
finito estrutural, uma mola linear em uma dimensão. Ela tem uma rigidez ca¬ 
racterística (constante de mola) k h = //Am, de forma que um deslocamento cria 
uma força no nó. Assuma os deslocamentos positivos m ( e u ] e some as forças em 
cada nó. 


fm = K u t ~ K u j 
fjh = ~K U i + K U j 


Coloque-os na forma matricial: 




o que pode ser escrito na notação matricial como: 


MM = {/} 


(8.1a) 


( 8 . 1 b) 


(8.1c) 


—► 


- u í 
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CD CD número do nó 

0 número do elemento 


W AA © lD © 
□ 0 


(a) DCL do elemento 


FIGURA 8-2 

Modelo e elemento simples de mola. 


(b) Malha com 2 elementos e 3 nós 
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* A solução computacional não faz o cálcu¬ 
lo da inversa e a sua pré-multiplicação. Essa 
operação tem um custo de processamento 
muito alto. Existem várias técnicas numé¬ 
ricas mais eficientes para a solução de um 
sistema de equações. 


onde ké a matriz de rigidez, d é o vetor de deslocamento nodal e/é o vetor de 
forças internas do elemento. 

A figura 8-2b mostra dois desses simples elementos conectados entre si para 
formar uma malha de elementos finitos. O elemento 1 é fixo, o que cria uma con¬ 
dição de contorno de restrição (do movimento), e o elemento 2 tem em seu nó 3 
uma força aplicada. Aplique a Equação 8- la nesses elementos. 



(8.2a) 


(8.2 b) 


As forças na Equação 8.2 são forças internas ao elemento e atuam nos nós. Para 
o equilíbrio, a soma das forças nodais deve ser igual às forças externas aplicadas 
aos nós. Deixe F. representar a força externa em cada nó, onde i é o número que 
identifica o nó. Assim, somando as forças em cada nó: 


nó 1 

II 

nó 2 

fll + fl 2 — ^2 

nó 3 

irs 

to 

II 


Substitua as expressões para as forças internas nos nós da Equação 8.2 na 
Equação 8.3 


k x u x — k x u 2 = F í 

—k x u x + (k x + k*y — k 2 u 3 = F 2 
— k~,u 2 + k 2 u 3 = F 3 

e coloque o resultado na forma matricial: 


1 

1 

1_ 


u x 


f\ 

-k x k x + k 2 ~k 2 


u 2 

■ = * 

Fi 

—k 2 k 2 


U 3 


F, 


\k\{d) = {f) 


(8.4a) 


(8.4Z?) 


(8.4c) 


As forças aplicadas e a matriz rigidez são conhecidas. Os deslocamentos no¬ 
dais serão calculados, o que requer a pré-multiplicação em ambos os lados pela in¬ 
versa de [íf]-* Mas esta matriz \K\ é uma matriz singular, ou seja, ela não tem uma 
solução única. Isso acontece porque o sistema de Equações 8.4 tem um grau de 
liberdade cinemático e pode estar em equilíbrio em qualquer local de seu universo 
unidimensional. Ainda não foi levada em conta a restrição de movimento para o 
nó 1. Para resolver um problema de elementos finitos estático, devem-se remo¬ 
ver todos os graus de liberdade cinemáticos utilizando as condições de contorno 
convenientes. Pode-se fixar este sistema definindo como condição de contorno o 
deslocamento nulo do nó 1 (iq). Isso zera a primeira coluna da matriz de rigidez, 
e o sistema agora tem três equações e duas incógnitas. Se a força de reação F l é 
conhecida, pode-se eliminar a primeira equação e utilizar as duas restantes para 
calcular os deslocamentos. Também, a partir da figura 8-2b, pode-se observar que 
nenhuma força externa é aplicada ao nó 2, tornando F 2 nula. Substituindo: 
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A matriz [k\ é chamada de matriz de rigidez reduzida e tem uma matriz in¬ 
versa não singular, o que permite a solução para os deslocamentos desconheci¬ 
dos. Após os deslocamentos terem sido encontrados, as forças internas em cada 
um dos nós podem ser calculadas pela Equação 8.2. As equações envolvendo 
as forças de reação desconhecidas, que foram removidas para reduzir a matriz, 
agora podem ser calculadas para determinar as forças de reação. As deformações 
são calculadas derivando os deslocamentos e as tensões são calculadas a partir 
dessas deformações e das propriedades do material. Muitos pós-processadores 
irão mostrar as tensões principais e as tensões equivalentes de von Mises, bem 
como as deformações e deslocamentos. 

Este exemplo trivial contém os passos essenciais de uma solução de um pro¬ 
blema estático com o FEA. Em um problema real, elementos mais complexos 
com vários graus de liberdade em seus nós podem ser utilizados. Existe um nú¬ 
mero muito grande de elementos, alguns dos quais têm funções para a análise 
com comportamento não linear. 


8.2 TIPOS DE ELEMENTOS 

Os elementos podem ser de uma, duas ou três dimensões ou, ainda, elementos 
de linha, área e volume, respectivamente.* Eles também podem ser de diferentes 
“ordens”, termo que se refere à ordem da função (normalmente um polinómio) 
utilizada para interpolar o deslocamento no interior do elemento. A Figura 8-3 
mostra alguns dos elementos mais comuns, agrupados por dimensionalidade e 
ordem. De um modo geral, pode-se usar o mais simples dos elementos que, ainda 
assim, se obterá a informação desejada, uma vez que elementos e ordens superio¬ 
res implicam em um tempo computacional muito alto. 


Dimensão do elemento e grau de liberdade (GDL) 

Na Figura 8-3, os elementos mostrados são divididos em grupos com uma, duas 
e três dimensões, chamados de 1-D, 2-D e 3-D, respectivamente. Esses grupos 
dimensionais definem quantos graus de liberdade (GDL) cada nó de um elemento 
tem.' Note que o elemento de linha existe em todos os três grupos. Elementos de 
linha são adequados para modelar estruturas como membros de treliças e vigas 
com área de seção transversal constante, e podem ter 1, 2, 3 e 6 GDL em cada nó. 
Um elemento de linha 1-D tem dois GDL no total, um em cada nó. Fisicamente, 
isso representa um elemento de treliça, conectado por pinos nas uniões com seus 
vizinhos. O elemento de linha pode apenas transmitir força ao longo do seu com¬ 
primento (unidimensional) e não pode suportar momento nos nós. Um elemento 
de linha 2-D tem 3 GDL por nó e pode representar uma viga 2-D, com momento 
e força em duas direções. Um elemento de linha 3-D tem 6 GDL por nó e pode 
representar um eixo-viga 3-D com momentos e torques em adição às forças linea¬ 
res nas três direções. Elementos de geometria mais complexa, como triângulos, 
quadriláteros, tetraedros e hexaedros (cubo), têm mais GDL. 

Observe que um elemento de linha 1-D pode apresentar bons resultados para 
um membro de treliça carregado axialmente em tração, mas não será capaz de 
prever com precisão a flambagem se a carga axial for compressiva. A flambagem 
deve ser verificada separadamente utilizando as expressões de Euler, Johnson ou 
da secante, como descrito na Seção 4.16. Alguns softwares de FEA apresentam 
um meio de calcular a flambagem separadamente. 

Elementos 2-D podem ser utilizados para modelar estruturas tridimensionais 
se sua geometria e seu carregamento criam um caso de tensão plana ou defor¬ 
mação plana no qual suas magnitudes são nulas na terceira dimensão. Uma viga 
longa com cargas simétricas de flexão ou axial, em relação à sua largura, pode 


* Existem também disponíveis elementos 
0-D para modelar molas, elementos de 
corpo-rígido, massas concentradas e outros 
tipos especiais de restrições. 

+ Os "grupos dimensionais" da Figura 8-3 
referem-se às dimensões geométricas do 
modelo. 



Quadrático Linear 
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1-D 


2-D 


3-D 



linha 
3 nós 


linha 
3 nós 


triângulo 
6 nós 


quadrilátero 
8 nós 


linha tetraedro hexaedro 

3 nós 10 nós 20 nós 


FIGURA 8-3 


Alguns elementos finitos comuns. 


ser analisada com elementos 2-D. Porém, se o carregamento é excêntrico, será 
necessário utilizar elementos 3-D. Para uma análise 2-D de uma viga ser válida, 
todos os planos longitudinais devem permanecer em seus planos originais quan¬ 
do a viga deflete. 

Se um componente é axissimétrico e de parede fina, e o carregamento é si¬ 
metricamente distribuído, como em um tubo ou vaso de pressão sujeitos a uma 
pressão interna, pode-se usar elementos de superfície 2-D (casca). Neste caso 
assume-se que o gradiente de tensão através da fina parede é pequeno o suficiente 
para ser ignorado. Estruturas não axissimétricas podem ser analisadas com ele¬ 
mentos de casca desde que a espessura da sua parede seja pequena em compara¬ 
ção com a área da superfície. 

Muitos componentes de máquinas têm a geometria e o carregamento de tal 
forma que requerem o uso de elementos 3-D. Caso a geometria seja simples, 
pode-se, então, resolver com os métodos clássicos. Os exemplos na Figura 8-1 
apresentam uma geometria muito complexa para usar o método clássico de forma 
precisa, o que somente é possível com o uso da análise por FEA 3-D. 

Ordem dos elementos 

Elementos de alta ordem são usados em contornos curvos, enquanto elementos 
lineares aplicam-se aos contornos retos. Os primeiros têm melhor capacidade 
de representar os contornos de peças complexas e, adicionalmente, podem tra¬ 
balhar com gradientes de tensão mais altos. Mas o aumento da ordem dos ele¬ 
mentos pode aumentar significativamente o tempo de processamento, motivo 
pelo qual os analistas preferem primeiro usar um modelo linear para modelar o 
componente. 

A deformação é uma função da taxa de variação do deslocamento através do 
elemento (isto é, do gradiente do deslocamento) e é calculada pela derivada da 
função de deslocamento no elemento. Para um elemento linear triangular ou te- 
traédrico, a função deslocamento através do elemento é uma reta (ou um plano) e 
a deformação é constante. Isso os torna excessivamente rígidos. A tensão é calcu¬ 
lada a partir da deformação e das propriedades do material (Lei de Hooke gene¬ 
ralizada). Assim, triângulos e tetraedros lineares têm valores de tensão constantes 
dentro do elemento. Triângulos quadráticos, tetraedros e hexaedros têm funções 
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de deslocamento parabólicas e distribuição de deformação linear (e tensão) no 
elemento, o que permite melhores estimativas para as tensões. 

Os especialistas não recomendam o uso de elementos triangulares de três nós 
ou tetraedros de quatro nós por causa das estimativas imprecisas para a tensão 
e para a rigidez. Melhores estimativas de tensão são alcançadas utilizando um 
quadrilátero de quatro nós ou um hexaedro de oito nós, os quais têm deformação 
linear no elemento. Infelizmente, é mais difícil de gerar a malha em componen¬ 
tes de formas complexas com quadriláteros e hexaedros do que com triângulos 
ou tetraedros. Uma alternativa é aumentar a ordem dos elementos (triângulo ou 
tetraedro) para aumentar a capacidade de calcular as tensões. Os elementos de 
alta ordem, como um triângulo de seis nós ou tetraedro de dez nós, permitem me¬ 
lhores aproximações quando comparados aos seus equivalentes de baixa ordem 
e têm se mostrado tão bons quanto os elementos quadriláteros de quatro nós ou 
hexaedros de oito nós, respectivamente. 

Uma vez que elementos vizinhos (de qualquer ordem) compartilham nós e 
cada elemento tem um valor diferente de tensão nodal, existirão pelo menos dois 
valores possíveis para a tensão no nó. Como resultado, o campo de tensão calcu¬ 
lado pelo FEA tem uma série de descontinuidades no campo de tensão, elemento 
a elemento, em vez de um componente real contínuo. A maioria dos pós-proces- 
sadores de FEA cria um valor médio para a tensão em cada elemento mostrar um 
contorno de tensão suave. 

Refinamento h-adaptativo versus p-adaptativo 

Dois tipos de refinamento são utilizados pelos programas comerciais de FEA, 
chamados de refino h-adaptativo e p-adaptativo, respectivamente. O refino h- 
-adaptativo é comumente utilizado e, em geral, a ordem do elemento é limitada 
à segunda ordem. O refinamento da malha (veja Seção 8.3) deve ser usado para 
aumentar o número e reduzir o tamanho dos elementos nas regiões próximas aos 
maiores gradientes de tensões. O refino p-adaptativo permite que a ordem do 
polinómio interpolador dos elementos possa ser aumentada até nove ou mais, 
de forma a capturar as variações locais da tensão. O refino p-adaptativo permite 
que os elementos sejam maiores e em menor quantidade do que os elementos 
utilizados no refino h-adaptativo, para o mesmo tipo de problema. Eles também 
podem se adaptar melhor, aos componentes de formas complexas, devido ao uso 
de funções interpoladoras de alta ordem. 

Razão de aspecto do elemento 

A razão de aspecto de um elemento é calculada dividindo o comprimento do 
lado mais longo pelo lado mais curto. 1 " 1 Uma razão de aspecto menor que 5:1 é 
preferível para elementos no refino h-adaptativo, muito embora elementos com 
refino p-adaptativo permitam razões de até 20:1. 131 Se a forma do elemento difere 
muito da sua forma básica, erros serão introduzidos. A Figura 8-4 mostra alguns 
exemplos de elementos com razão de aspecto boa e ruim. O desvio angular da 
forma retangular ( skew ), o desvio geométrico da forma retangular (taper) e a 
falta de planicidade do elemento ( warp ) também desempenham papel importante 
na precisão do resultado. Veja a referência [4] para as definições. 




(a) Razão de aspecto boa 





C b ) Razão de aspecto ruim 

FIGURA 8-4 

Razão de aspecto boa e ruim. 


8.3 MALHA 

No início da utilização do FEA, a geração de malha para um componente exigia 
um enorme esforço. Atualmente, geradores automáticos de malha e pré-processa- 
dores presentes nos softwares comerciais tornam essa tarefa muito mais simples. 
Muitos aplicativos comerciais permitem a importação do modelo direto do CAD, 
além de autogerar a malha de elementos finitos. 
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A maioria dos geradores de malha oferece, por padrão, quadriláteros lineares 
ou malha mista de quadriláteros e triângulos para as regiões onde a geometria da 
peça tenha uma maior complexidade. Alguns geradores de malha oferecem apenas 
malhas 3-D com elementos tetraédricos. Esses elementos lineares, como vimos, 
não são a melhor recomendação para o cálculo das tensões, porém elementos de 
maior ordem são aceitáveis. Um software comercial de FEA oferecerá um pré- 
-processador que permite a geração manual de malhas com elementos da sua esco¬ 
lha. Um resultado melhor na análise 3-D pode ser alcançado gerando uma malha 
que combina hexaedros de 8 nós e elementos prismáticos com 6 nós iwedge), ou 
aumentando a ordem dos elementos tetraédricos, embora isso aumente o tempo de 
processamento. A medida que os computadores se tornam mais rápidos, isso vem 
deixando de ser um problema. Por exemplo, alguns dos casos estudados neste capí¬ 
tulo usam malha de tetraedros com ordem 16. A geração manual de malhas requer 
mais esforço e habilidade do analista do que a geração automática, mas pode ser 
necessária para atingir melhores resultados na análise. Geralmente, no projeto de 
uma nova peça, a geração automática de malha é utilizada, apesar das limitações na 
precisão dos resultados serem precários, mas isso aumenta a velocidade do proces¬ 
samento. Embora os resultados absolutos sejam menos precisos, podem-se compa¬ 
rar projetos alternativos de análises baseados em malhas geradas automaticamente. 
Em um processo de projeto é muito melhor ter resultados precoces, mesmo com 
baixa precisão, para determinar se o projeto é viável, do que perder tempo para 
descobrir mais tarde que o projeto é inviável. Quando se define o projeto, pode-se 
gastar mais tempo para gerar uma malha melhor e obter melhores resultados para 
o projeto final. 

Densidade da malha 

Uma malha com elementos grosseiros (maiores) é desejada quando se quer mini¬ 
mizar o tempo de processamento. Nas regiões da peça onde o gradiente de tensão 
é pequeno, mesmo uma malha grosseira fornece bons resultados, mas nas regiões 
onde o gradiente de tensão é alto, como em locais com concentrações de tensão, 
uma malha mais refinada com elementos h-adaptativos (ou malha com a mesma 
densidade, porém com elementos p-adaptativos de ordem superior) é necessária 
para capturar a variação da tensão. Como exemplo, veja a Figura 4-34 e os pontos 
de aplicação de carga na Figura 7-19. Dessa forma, pode ser necessário variar a 
densidade da malha no modelo, processo chamado de refino da malha. Alguns jul¬ 
gamentos de engenharia baseados no entendimento do conceito de fluxo de força 
(Seção 4.15) são necessários para fazer esta tarefa. 

Refino da malha 

Uma malha mais grosseira pode ser aplicada inicialmente em um componente, mas 
o projetista ou analista deve usar conceitos de engenharia baseados na compreensão 
da distribuição de tensão em membros carregados para decidir se aquela região pre¬ 
cisa ter uma malha mais fina. A Figura 8-5 mostra um exemplo de refino de malha 
em um modelo 2-D. Observe na figura (a) a concentração de elementos menores 
em tomo do furo e no ponto de aplicação da força, na mandíbula. As concentrações 
de tensão nessas posições são visíveis no gráfico de tensões, figura ( b ). O refino da 
malha é necessário principalmente nas regiões de alta concentração de tensões. 

Convergência 

Como saber se uma malha foi suficientemente refinada? A maneira usual é apli¬ 
car um teste de convergência. A partir de uma malha de certo tamanho, calculam- 
-se as tensões. Nas regiões onde as tensões são maiores, aplica-se um fator de 
redução e gera-se uma nova malha, mais refinada, calculando-se novamente as 
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(. b ) Gráfico de isotensões 

FIGURA 8-5 


(a) Malha de elementos finitos 

local da aplicação 
das forças 


Análise de tensões por elementos finitos de um alicate de crimpagem referente ao 
Estudo de Caso 2B. 


tensões. Os valores de tensão nessas regiões são comparados para as diferentes 
densidades de malhas. Se ocorrer uma diferença significativa entre uma solução 
e outra, isso indica que a malha anterior é ainda muito grosseira e deve ser refi¬ 
nada. Eventualmente, a mudança nos valores calculados para a tensão em malhas 
sucessivamente mais refinadas se tornará menor, indicando que a solução conver¬ 
ge para o valor real. Se os resultados das diversas análises para a tensão em uma 
região específica forem expressos na forma de um gráfico, ele terá a aparência 
do gráfico da Figura 8-6. A curva tem crescimento exponencial e aproxima-se 
assintoticamente do valor real da tensão.* 


t 


tensão real - 



malha mais fina 


FIGURA 8-6 


Resultados do refino de malha. 


EXEMPLO 8-1 


Análise por elementos finitos de uma viga em balanço com 
entalhe 


Problema Uma viga em balaço com entalhe é carregada em flexão com 

uma força transversal completamente reversa. Determine uma 
malha de elementos finitos compatível e compare a sua predi¬ 
ção de máxima tensão e deflexão com a solução analítica para 
os pontos ao final da viga /, na distância b e nos entalhes em a. 

Dados As dimensões da viga na Figura 8-7a são: a = 4, d = 7,5, l-10,b 

= 0,1,/t = ler = 0,167 in. A carga F = 25 lb. O material é aço. 


Hipóteses O engaste é considerado muito mais rígido que a viga. O peso 
da viga é insignificante quando comparado à força aplicada. 
A redução na seção transversal da viga, devido ao entalhe, 
tem o mínimo efeito na deflexão total da viga, mas tem um 
efeito significante na tensão local. Um modelo de FEA 2-D é 
suficiente, uma vez que a tensão plana pode ser considerada. 

Solução 

1 Inicialmente calcule a solução analítica para determinar os valores teóricos 
da tensão e da deflexão. A Figura 8-7b mostra um diagrama de corpo livre da 
força cortante e do momento fletor para essa viga. Três posições interessam: 


* Alguns aplicativos comerciais de FEA 
aplicam uma estratégia de convergência de 
cima para baixo em vez de de baixo para 
cima, como mostrado na Figura 8-6. Seja 
qual for a estratégia empregada, o resultado 
final deve ser o mesmo. 
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FIGURA 8-7 

Viga em balanço para o Exemplo 8-1. 




*- x momento fletor 


Tabela 8-1 

Valores de tensão FEA versus tamanho 
da malha no Exemplo 8-1 


Tensão (psi) 

Elementos 

Ponto D 

No entalhe 

535 

3158 

17.128 

1146 

3167 

21.710 

15.688 

3653 

27.801 

97.797 

3713 

30.363 

analítica 

3750 

31.676 


* Pelo princípio de Saint-Venant, as tensões 
em locais distantes do ponto de aplicação 
da força ou das reações não serão afetadas 
pela área de contato da força. 

+ Observe que não é necessário refinar a 
malha em toda a peça, como feito aqui. 
Seria suficiente refinar localmente, na região 
do entalhe onde a concentração de tensão 
está presente. Neste exemplo, toda a malha 
foi refinada para mostrar os efeitos no pon¬ 
to D, afastado do entalhe, bem como no 
próprio entalhe. 


as fibras exteriores no engaste da viga, no ponto D e na raiz do entalhe em 
A, onde existe uma concentração de tensão. No engaste, a magnitude do mo¬ 
mento é FI = 250 in-lb e a tensão de flexão na fibra mais externa é: 


Mc 250(0,5) 

/ 0 , 1 ( 1) 3 

12 


125 

0,0083 


15.000 psi 


(a) 


O ponto D permite uma verificação da tensão de flexão longe de qualquer con¬ 
centrador de tensão.* A distância d do engaste, o momento é F(l - d) = 25(10 
- 7,5) = 62,5 in-lb e a tensão de flexão na fibra mais externa no ponto D é: 


Mc 62,5(0,5) 
I 0,l(l) 3 /l2 


3750 psi 


(b) 


No entalhe, o fator de concentração de tensão, a partir da Figura E-12, é: 


K, = A\ 



0,98315 


0,167 

1-2(0,167) 


n. - 0,33395 

> 


1,56 


(c) 


A magnitude do momento fletor é F(l - a) = 25(10 - 4) = 150 in-lb e tensão 
local de flexão no entalhe é: 


„ Mc , ^ 150(0,5-0,167) , _ 49,950 ^ . 

a = K t —y- = 1,56-- y = 1,56 = 31,676 psi (d) 


0,1 


1 - 2(0,167) 3 


0,00246 


12 


2 A equação para a máxima deflexão devido à flexão é encontrada na Figura 

D-l: 


y 


max 


Ft 
3 EI 


25(10) 3 

3(30£6)(0,0083) 


= -0,0335 in 


(e) 


3 Elementos quadrangulares são preferíveis aos triangulares, então eles serão 
utilizados. A Figura 8-8 mostra os quatro tipos de malha utilizados. A Tabela 
8-1 mostra as tensões calculadas no ponto D e no entalhe para cada uma das 
malhas. A Figura 8-9 mostra as tensões no entalhe em função do tamanho da 
malha. A convergência para o valor calculado analiticamente no ponto D é 
mais rápida do que no entalhe, devido a ausência de concentração de tensão.' 
A malha muito refinada da Figura 8-8d foi necessária para obter uma boa 
convergência no entalhe. A diferença entre o cálculo por FEA para as várias 
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(c) Malha fina (15688 elementos) (d) Malha muito fina (97797 elementos) 


FIGURA 8-8 

Refino da malha na viga do Exemplo 8-1. (Vista parcial da área.) 


malhas e o analítico se deve, em parte, ao fato de que a tensão analítica é 
calculada para a fibra mais afastada da linha neutra, mas pelo FEA as tensões 
são valores médios das tensões calculadas nos quatro pontos de integração 
para cada elemento, então diferem dependendo do tamanho do elemento. Ou¬ 
tras opções são usar a tensão calculada nos nós dos elementos ou nos quatro 
pontos de integração, obtendo quatro valores por elemento quadrangular. 

4 A Tabela 8-2 mostra as estimativas pelo FEA para a deflexão na linha neu¬ 
tra e na extremidade da viga, para cada tipo de tamanho de malha, compa¬ 
radas à deflexão calculada analiticamente. Observe que existe uma pequena 
diferença entre esses resultados para os vários tamanhos de malha, apon¬ 
tando para o fato de que não é necessária uma malha muito fina para ter 
precisão no cálculo da deflexão, ao contrário do que acontece com a tensão 
local. Note também que as deflexões calculadas pelo FEA são maiores que 
a calculada de forma analítica. Isso ocorre porque a solução por FEA inclui 
os efeitos devidos ao cisalhamento transversal, não levado em conta na 
equação da deflexão em flexão (e), mas que pode ser significante se a viga 
for curta. Aqui esse efeito acrescenta 10% a mais na deflexão da viga. 

5 A Figura 8-10 mostra a distribuição das tensões de von Mises para a viga 
calculadas pelo FEA. Isso inclui as tensões de cisalhamento transversal. 
Observe a concentração de tensão no entalhe (ponto A) e na extremidade da 
viga onde a carga foi aplicada ( L ). A solução analítica não calcula automati¬ 
camente essas concentrações de tensão. Flá de se reconhecer, para o cálculo 
da tensão, a necessidade de aplicar um fator de concentração de tensão no 
entalhe. A menos que se faça o mesmo no ponto de aplicação da carga, não 
se verá o aumento da tensão naquele ponto. Não é muito fácil verificar nesta 
figura, mas também existe uma pequena concentração de tensão no engaste 
da viga ( R ) onde as condições de contorno causam um aumento na tensão 
local. O FEA (utilizando elementos 2-D ou de ordem superior) tem a van¬ 
tagem de revelar automaticamente as concentrações de tensão, quer devido 
à geometria local ou às forças aplicadas e condições de contorno. E neces¬ 
sário, no entanto, ter certeza de que se tem uma malha apropriada, especial¬ 
mente nos locais de concentração de tensão, ou então os resultados poderão 
ter grandes erros, como pode ser visto na Tabela 8-1 e na Figura 8-9. 


35 

solução analítica 
o 30 . • 

Q- 

* 25 / 

,8 V • solução pelo 

£ 20 1 FEA 

a> i» 

K 15 
10 

0 50 100 

Elementos (xlO 3 ) 

FIGURA 8-9 

Convergência da solução, no entalhe 
para o Exemplo 8-1. 


solução analítica 


• solução pelo 
FEA 


Tabela 8-2 

Deflexão versus tamanho da malha no 
Exemplo 8-1 

Elementos 

Deflexão (in) 

535 

0,0359 

1146 

0,0364 

15.688 

0,0368 

97.797 

0,0369 

analítica 

0,0335 





















































































































































































492 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 



S, Mises 

(Ave. Cnt.: 75 i) 




+3 .170e+04 
+2 .90 6e+D4 
+2.641c+04 
+2.377e+04 
+2 .113e+04 
+1.84 9e+04 
+1.585e+04 

11 .32 le 104 
+1.057e+04 
+'/.!« be+UJ 
+5.28 .Sr+CT? 
+2.644e+03 

12 .59 le i 00 


( b ) Magnitudes de tensão 


FIGURA 8-10 

Tensões de von Mises calculada pelo FEA para o Exemplo 8-1. 


* Observe que esse modelo de "travessa 
deslizante" pode ser considerado como um 
substituto para um eixo rotativo montado 
sobre rolamentos, uma vez que os efeitos 
da escolha das condições de contorno na 
deflexão são os mesmos. Porém, um mode¬ 
lo de eixo rotativo no FEA requer o uso de 
modelamento 3-D. O modelo de travessa 
deslizante pode ser analisado em 2-D sem 
perda de generalidade. 


8.4 CONDIÇÕES DE CONTORNO 

A definição de condições de contorno (CC), que representam realisticamente as 
restrições em um componente, não é uma tarefa trivial e pode fazer a diferença 
entre uma solução razoável ou ridícula para o problema. Cada nó de um elemento 
tem certo número de graus de liberdade, como descrito anteriormente. Os nós do 
elemento quadrangular 2-D têm, cada um, dois graus de liberdade em translação, 
e aqueles em um hexaedro 3-D têm 3 graus de liberdade translacional. Elementos 
de linha ou casca também podem ter graus de liberdade rotacional. Restrições 
externas são aplicadas aos nós do modelo. No mínimo, restrições em número su¬ 
ficiente devem ser aplicadas para remover qualquer grau de liberdade cinemático 
e manter a peça em equilíbrio estático. Além disso, as conexões físicas de um 
componente com relação ao seu vizinho, como em uma montagem, devem ser 
modeladas as mais próximas possíveis. As CC não devem restringir nem permitir 
deformações que na verdade não ocorreriam. Uma restrição física não apresenta¬ 
rá rigidez infinita, mas quando se especifica que um nó não pode se mover em um 
modelo FEA, ele está realmente fixo e se torna infinitamente rígido. Isso tende a 
exagerar o efeito da restrição física. Se poucas CC são impostas, o sistema estará 
sub-restrito ( underconstrained ) e o processamento poderá falhar. Se muitas CC 
são impostas, o sistema estará super-restrito ( overconstrained) e será excessiva¬ 
mente rígido. 

Por exemplo, considere a travessa deslizante de seção transversal retangular 
apoiada em dois mancais com uma carga transversal aplicada, como mostrado na 
Figura 8-1 la.* Os mancais lineares são estacionários e estão fixados à estrutura 
da máquina, que se apoia no piso. O piso é parte de uma construção, a qual, por 
sua vez, apoia-se na terra. Se a determinação das tensões e a deflexão da travessa, 
para esse carregamento, é desejada, qual parte desse sistema deve ser modelada? 
Pode-se apenas modelar a travessa ou é necessário incluir os mancais, a estrutura 
da máquina, o piso e o pântano sobre o qual o edifício foi construído? Pode-se 
seguramente concluir, para os nossos propósitos, que nesse caso a inter-relação 
entre a terra, o edifício e a estrutura da máquina pode ser modelada como infini¬ 
tamente rígida, a menos que se tenha uma travessa e um carregamento gigantes¬ 
cos, grandes o suficiente para abalar o edifício. 

Com essa premissa, é necessário definir como os mancais restringem a tra¬ 
vessa para suportar a carga. Os mancais parecem estar em contato com a travessa 
em todo o seu comprimento, que é uma fração insignificante com comprimento 
não suportado. Qual tipo de restrição estes mancais fazem à travessa? Se eles 
evitam a mudança na inclinação da travessa dentro do comprimento do mancai. 
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(c) DCL considerando apoio simples 


FIGURA 8-11 

Viga suportada em mancais de deslizamento com diagramas de corpo livres alternativos. 


então eles podem ser modelados como um engaste. Caso contrário, eles podem 
ser modelados efetivamente como “apoio simples”. 

As Figuras 8-11b e c mostram os diagramas de corpo livre que resultam 
dessas duas premissas. Qual é a “correta”? Provavelmente nenhuma das duas. 
Ambas são idealizações comumente utilizadas em análises de problemas de 
mecânica pelo método analítico. O uso do engaste assume que o mancai é infi¬ 
nitamente rígido em flexão e que a travessa está acoplada a ele de tal modo que 
nenhum movimento relativo exista entre eles no plano de flexão. Para isto ser 
verdadeiro, deveria ter uma folga nula entre a travessa e o mancai, o que torna¬ 
ria o movimento de deslizar um pouco difícil. O modelo simplesmente apoiado 
assume que a travessa é apoiada em uma quina afiada em uma extremidade e 
em um rolo sem fricção na outra. Se essa hipótese for adotada, onde colocar a 
quina afiada e o rolo: no centro do mancai ou em suas extremidades? Em qual 
extremidade? Um pouco de reflexão irá revelar que se os mancais são rígidos 
e o eixo deflete para baixo a partir do centro, a travessa irá fazer contato com 
as extremidades internas do mancai, como mostrado na Figura 8-1 lc. Vamos 
analisar esses dois modelos tanto na forma analítica quanto pelo FEA e ver o 
que acontece. 


EXEMPLO 8-2 


Condições de contorno em uma viga deslizante 

Problema Uma viga deslizante de seção transversal retangular é apoiada 
em mancais de deslizamento e carregada em flexão por uma 
carga transversal em uma posição definida por x, como mos¬ 
tra a Figura 8-lla. Determine um arranjo razoável para as 
condições de contorno e compare a previsão de deflexão com 
as soluções analíticas. 

Dados As dimensões da viga são mostradas na Figura 8-lla. A carga 

é F = 250 lb. O material é aço. 

Hipóteses Os mancais de apoio são considerados muito mais rígidos que 
a viga. O peso da viga é desprezível comparado à carga. Os 
mancais têm uma folga radial de 0,001 in para permitir o des¬ 
lizamento. 









































494 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 



Distância ao longo da viga (in) 


FIGURA 8-12 

Deflexões para os dois modelos de condições de contorno do Exemplo 8-2 pela 
solução analítica. 

Solução 

1 As curvas da deflexão para a solução analítica para os casos da Figura 

8-1 lb e c são mostradas na Figura 8-12. A deflexão máxima para o modelo 
fixo-fixo é -0,00036 in e é 0,00090 in para o modelo simplesmente apoia¬ 
do. A fixação da extremidade reduz a deflexão total de um fator de três. Isso 
acontece porque a restrição de momento faz a viga ter derivada nula nos 
mancais e, efetivamente, a torna mais rígida. 

2 Embora isso seja um modelo 3-D, primeiro será modelado como 2-D com 
tensão plana e elementos quadrangulares para simplificar. A análise pelo 
FEA é baseada no deslocamento, e a deflexão do modelo fornece um bom 
meio para avaliar se as restrições aplicadas são adequadas. Se as deflexões 
são consistentes e um teste de convergência for aplicado separadamente, 
pode-se ter alguma confiança nos resultados. Para este exemplo, a carga é 
aplicada no centro do vão. 

3 A Figura 8-13a mostra a malha para o caso fixo-fixo com os nós de todos 
os elementos que fazem contato com os mancais restritos nas direções x e 
y para simular os engastes em cada mancai. A Figura 8-13b mostra a forma 
defletida e a máxima deflexão encontrada pelo FEA, a qual é -0,00032 in, 
valor muito próximo ao encontrado no passo 1. Observe as concentrações 
de tensão no ponto de aplicação da força e nos pontos AtB onde as extre¬ 
midades internas dos mancais fazem contato com a viga. Isso mostra o efei¬ 
to das condições de contorno nas tensões locais. 

4 A Figura 8-14a mostra o mesmo modelo com malha da Figura 8-13a, mas com 
as condições de contorno modificadas para simular um apoio simples em cada 
extremidade. Na extremidade esquerda (assinalada com a letra A), um único 
nó no lado interno do mancai é fixado em x e y, para representar um pivô. Na 
extremidade direita (assinalada com a letra B ), um único nó é fixo em y para 
representar o apoio de rolo. A Figura 8-14b mostra a forma defletida e a má¬ 
xima deflexão da viga simplesmente apoiada, calculada pelo FEA, cujo valor 

é -0,00099 in, próximo ao valor encontrado na solução analítica no passo 1. 
Observe as concentrações nos pontos de aplicação da força e nos pontos A' e 
B\ onde as quinas do mancai fazem contato com a travessa, mostrando o efeito 
das condições de contorno nas tensões locais. Observe também que a extre¬ 
midade superior da viga não faz contato com a superfície interna superior do 
mancai, o que é consistente com a solução analítica. (Veja a Figura 8-12.) 
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(a) Malha de elementos finitos 
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= 250 lb 
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deflexão máxima = -0,00032 in 

(b) Distribuição de tensão e aspecto deformado (escala vertical x300) 

FIGURA 8-13 

Modelo FEA para as condições de contorno fixa-fixa para a viga do Exemplo 8-2. 


Qual dos modelos tem a melhor condição de contorno? É razoável assumir 
que os mancais impedem qualquer rotação da travessa no eixo z? Assumindo 
que exista uma folga de 0,001 in, qual ângulo a travessa pode ter dentro do 
comprimento do mancai? Um cálculo simples fornece 0,057 graus. A inclinação 
da travessa no modelo simplesmente apoiado é de 0,035 graus. Uma vez que 
esse ângulo é menor que a folga angular no mancai, a travessa pode atingir esta 
inclinação sob a carga aplicada. O mancai não pode aplicar um momento à tra¬ 
vessa até que a folga seja preenchida nas partes superior e inferior opostas entre 
o mancai e a viga. Até esse ponto, ela é simplesmente apoiada, como pode ser 
visto na Figura 8-12, que mostra uma folga remanescente de aproximadamente 
0,00052 in para o lado externo dos mancais. Assim, conclui-se que o modelo 
simplesmente apoiado está mais próximo da realidade do que o modelo fixo- 
-fixo neste caso. 

Mas isso é o melhor que se pode fazer? É razoável assumir que a travessa e 
o mancai fazem contato em apenas um nó para cada mancai? O nó tem dimensão 
zero, o que leva à tensão infinita. O que aconteceria se a carga fosse aumenta¬ 
da? Toda a folga seria tomada? Um modelo melhorado de condição de contorno 
representaria a possibilidade de alguma área de contato entre as duas partes ao 
mesmo tempo entre a superfície inferior e superior. Alguns softwares de FEA têm 
uma restrição de contato que permite a transmissão de força em apenas uma dire- 


kVWW^WI r restrição jc, y 


restrição y kWsWVWL 



kWWWSSK , ,. .. ^XWWWI 

i \A (a) Malha de elementos finitos ts \ 


■x kWWWWI 





deflexão máxima = -0,00099 in 

(, b) Distribuição de tensão e aspecto deformado (escala vertical x300) 


FIGURA 8-14 


Modelo de FEA com condições de contorno simplesmente apoiado para a viga do 
Exemplo 8-2. 

































































































































































































































































496 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


ção. Se a força trocar de sinal, eles se separam. Uma maneira melhor de modelar 
o contorno entre a viga e o mancai no exemplo anterior seria aplicar restrições 
de contato em todos os nós ao longo do comprimento de ambas as interfaces 
mancal-viga. Sem carga aplicada, todos os nós na superfície de contato inferior 
estarão em contato, analogamente ao modelo fixo-fixo. A medida que a carga é 
aplicada, os elementos na superfície inferior no lado externo do mancai se sepa¬ 
ram e permitem à viga mover-se em direção ao modelo simplesmente apoiado. 
Com uma carga aplicada suficiente, a viga entrará em contato com a superfície 
superior do mancai e mudará a restrição de contorno efetiva. O único porém é 
que as restrições de contato são não lineares e exigem uma solução pelo FEA não 
linear, o que aumenta o tempo de processamento. O Exemplo 8-2 será refeito, 
desta vez usando os elementos de contato no modelo de FEA. 


EXEMPLO 8-3 


Restrições de contato como condição de contorno no FEA 

Problema A viga de seção retangular do Exemplo 8-2 é apoiada em 

mancais de deslizamento e carregada em flexão por uma força 
transversal em uma posição fixa x, como mostrado na Figura 
8-lla. Construa um modelo FEA utilizando restrições de con¬ 
tato para as condições de contorno e compare a deflexão com 
os resultados do Exemplo 8-2. 

Dados O material é aço. As dimensões da viga são mostradas na Figura 

8-lla. Considere dois casos de carregamento, uma carga de F = 
250 lb, como no exemplo 8-2, e uma carga maior de F = 1.000 lb. 

Hipóteses Os mancais de apoios são considerados muito mais rígidos 

que a viga. O peso da viga é desprezível quando comparado à 
carga aplicada. Os mancais têm uma folga radial de 0,001 in 
para permitir o deslizamento. 

Solução 

1 A Figura 8-15 mostra uma malha de elementos finitos com elementos de con¬ 
tato (condição de contorno) aplicados em Ae B. Essas restrições são aplicadas 
nos mancais, não na viga. Elas não permitem que a viga penetre na geometria 
do mancai, mas permitem que os nós se afastem da superfície do mancai. Des¬ 
sa forma, os nós podem suportar uma carga compressiva entre a viga e a super¬ 
fície do mancai, mas não uma carga de tração. A medida que a carga é aplicada 
à viga e esta se deflete, o contato nodal irá variar ao longo do comprimento do 
mancai, da mesma maneira que acontece em um sistema real. A viga tem seu 
movimento na direção x restrito por uma condição de contorno em C, na linha 
neutra. A colocação dessa restrição no centro da viga em x permite que ambas 



FIGURA 8-15 


Modelo de FEA para a viga do Exemplo 8-3 com o uso de condições de contorno 
com restrições de contato. 
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Tensões e a deflexão utilizando as condições de contorno com contato para a viga 
do Exemplo 8-3. 


as extremidades da viga tenham deslizamento dentro dos mancais, da mesma 
forma que em um sistema real. Foi dado um acabamento arredondado às extre¬ 
midades dos mancais para evitar o aparecimento de tensões infinitas que resul¬ 
tariam do ponto de contato à medida que a viga fosse defletindo. 

2 A Figura 8-16a mostra as tensões e a deflexão que resultam da aplicação da 
carga transversal de 250 lb no centro da viga. Observe a similaridade com 

o caso simplesmente apoiado para a mesma carga, como pode ser visto na 
Figura 8-14. A viga mantém contato com os mancais nos cantos internos 
inferiores (pontos A e B ), onde podem ser vistas as concentrações de tensão. 
A superfície superior da viga não entra em contato com a superfície supe¬ 
rior do mancai nos pontos A' e B'. A folga é de 0,000517 in, similar àquela 
mostrada na Figura 8-12. A deflexão máxima calculada para este modelo e 
carga é de -0,000099 in, o mesmo valor obtido com o modelo de FEA sim¬ 
plesmente apoiado no Exemplo 8-2. 

3 A Figura 8-16b mostra as tensões e a deflexão que resultam da aplicação da 
carga de 1000 lb no centro da viga. O aumento na carga causa uma deflexão 
na viga o suficiente para causar contato do topo da viga com a superfície in¬ 
terna superior do mancai nos pontos A' e B\ onde podem ser vistas as con¬ 
centrações de tensão. A viga comporta-se agora como o modelo fixo-fixo 
do Exemplo 8-2. Observe que a deflexão com a carga de 1000 lb é apenas 
3,18 vezes maior que com a carga de 250 lb. Se o modelo simplesmente 
apoiado fosse válido em ambos os casos, poderia se esperar uma deflexão 
quatro vezes maior, na proporção direta ao aumento da carga. 

4 A Figura 8-17 mostra o gráfico da deflexão da viga como função da fração 
de carga máxima aplicada para cada caso, que pode ser entendida como 
resultante de um aumento suave e contínuo no valor de cada carregamento, 
de zero até o valor máximo. Para o caso com carga de 250 lb, o aumento na 
deflexão com o aumento da carga é linear. Para o caso com a carga de 1000 
lb, a deflexão aumenta linearmente até que a viga atinge a superfície do 
mancai, ponto A. Neste momento, a inclinação muda subitamente porque a 
viga se torna mais rígida. A curva torna-se não linear além do ponto A de¬ 
vido à mudança dos pontos de contato à medida que ocorre a deflexão. Isso 
mostra a resposta não linear da viga à medida que a carga diminui a folga 
entre o mancai e a viga, alterando as condições de contorno.* 


^=1000 lb 



Fração da 
carga máxima 


FIGURA 8-17 

Mudança na deflexão com a carga 
aplicada para os dois casos de 
carregamento do Exemplo 8-3. 


* Este fenômeno é comumente utilizado 
para se obter o resultado esperado que 
acontece com molas de válvulas variáveis 
utilizadas nos trens de válvulas automoti¬ 
vos. Algumas das espiras são enroladas mais 
próximas que as outras (veja a Figura 14- 
2a), e, à medida que a mola deflete durante 
o uso, o espaço entre as espiras diminui e a 
mola torna-se sólida. Isso modifica a rigidez 
da mola em médias deflexões e ajuda a 
reduzir sua vibração. A suspensão dos cami¬ 
nhões utiliza um conceito similar: a adição 
de molas mais rígidas que trabalham apenas 
quando o curso da suspensão excede certo 
valor (o que acontece quando o veículo está 
sobrecarregado ou passa por uma grande 
lombada). Quando o espaço é preenchido, 
a suspensão muda rapidamente de rigidez 
para limitar a deflexão. 
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FIGURA 8-18 


Modelo de elementos finitos para a viga da Figura 8-11 restrita apenas na direção 
y com um nó restrito em x. 


Considere um exemplo ligeiramente diferente. Suponha que a viga da Fi¬ 
gura 8-11 não precise deslizar, é apoiada em ambas as extremidades engastadas 
e tem folga nula. No Exemplo 8-2, foi essa a hipótese assumida no passo 3. Os 
resultados, a malha e as condições de contorno são mostrados na Figura 8-13. A 
máxima deflexão, calculada pelo FEA, foi -0,00032 in, que poder ser comparada 
com o valor de -0,00036 in, calculado analiticamente. As condições de contorno 
da Figura 8-13 restringem todos os nós dentro do mancai em ambas as direções 
x e y. Isso simula uma condição na qual a viga é mantida tão firme que nenhum 
movimento relativo de deslizamento ocorre, nem mesmo movimentos microscó¬ 
picos. Isso pode ser realístico se, de fato, a viga for prensada. Porém, outra pos¬ 
sibilidade é que o mancai não permita nenhum deslocamento na direção y, mas 
permita algum movimento na direção x, mesmo na ausência de qualquer folga. 
Tal situação pode ser simulada pelo FEA utilizando um conjunto diferente de 
condições de contorno, como mostrado na Figura 8-18a. Nela, todos os nós den¬ 
tro do mancai estão fixos na direção y, mas não na direção x. O grau de liberdade 
em x foi removido, como no Exemplo 8-3, pela fixação de um único nó na linha 
neutra no centro da viga. A Figura 8-18b mostra os resultados para as tensões e 
deflexão da viga. Observe que a máxima deflexão é de -0,00042 in, maior que 
o valor para o modelo fixo-fixo da Figura 8-13 ou para o modelo fixo-fixo com 
solução analítica da Figura 8-12 (o qual impede o movimento nas direções x e y 
em ambos os mancais, como mostra a Figura 8-13a). 

A análise acima mostra a sensibilidade dos resultados do FEA em relação à 
escolha das condições de contorno. A próxima discussão irá reforçar esse concei¬ 
to. A questão aqui tem a ver com as condições de contorno entre um eixo (pino) 
e seu mancai ou entre um parafuso e seu alojamento. 

Um exemplo diferente será utilizado para investigar isso. A Figura 8-19 mos¬ 
tra um braço utilizado em um mecanismo de barras. Deseja-se modelar o siste¬ 
ma para determinar suas tensões e deflexão sob uma dada carga e a partir disso 
encontrar a constante de rigidez da viga. A viga é apoiada em dois pinos que 
servem como pivôs e deslizam em mancais de bronze. Ambos o pino e o mancai 
têm elasticidade. Os pinos são comumente feitos de aço e as buchas de bronze ou 
de outro material macio como, por exemplo, uma bronzina, que é menos rígida 
que o aço. Mas o bronze ou a bronzina são comumente muito finos e recobertos 
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FIGURA 8-19 

Viga em balanço para o Exemplo 8-4. 


por uma capa de aço. Assim, o mancai pode ser considerado tão rígido quanto o 
material adjacente, que nesse caso é também de aço. 

Neste exemplo, o carregamento é vertical; não existem componentes de forças 
horizontais. A solução analítica, utilizando a teoria de vigas, determina que as forças 
atuem no centro dos furos, mas no FEA normalmente não existem elementos dentro 
dos furos. 

Se os pinos foram prensados nos furos, então eles estarão em contato em 
todo o seu perímetro e distribuirão a carga da mesma forma. Com uma folga dia¬ 
metral, se ambos o pino e a buchas forem infinitamente rígidos, existirá apenas 
uma linha de contato na posição. Isso pode ser simulado pela restrição de um nó 
na parte superior ou inferior do furo em um modelo 2-D. As tensões e a deflexão 
serão obviamente muito diferentes entre esses dois cenários, o primeiro sendo 
um engaste e segundo um apoio simples. Como se pode prever, a realidade está 
entre esses dois extremos. 

Ambos os componentes irão defletir localmente sob a ação da carga e criar 
um rastro de contato, como foi descrito na Seção 7.9. Isso resultará em alguma 
área de contanto que se estenda para ambos os lados da linha de contato teórica 
na parte inferior (ou superior) do mancai. As condições de contornos têm que 
levar isso em conta. Mudanças nessas condições de contato afetarão a deflexão 
da viga e as tensões em posições distantes dos pontos de contato, como de fato 
ocorreu nas discussões anteriores. Mudanças nas condições de contorno também 
afetarão a estimativa local de concentração de tensão na região de contato. 

Uma escolha que pode ser feita é fixar todos os elementos no perímetro do 
furo em cada apoio. Isso, contudo, irá sobrerrestringir o componente em compa¬ 
ração com o caso real entre o pino e o furo. A pergunta permanece: se os nós do 
perímetro do furo devem ser restritos, qual porção deles deve ser restrita? 

Esse dilema pode ser facilmente resolvido se o aplicativo utilizado de FEA 
oferece os elementos de corpo rígido entre as suas opções. A estratégia é colocar 
um nó no centro do furo e conectá-lo como elemento rígido a todos os outros nós 
na circunferência do furo. Isso irá se assemelhar muito aos raios de uma roda de 
bicicleta. O nó do centro do furo será restrito de maneira adequada. Neste exem¬ 
plo, ambos os furos de centro serão fixos nas direções x e y para representar um 
pivô. A carga F pode ser tratada da mesma maneira aplicando-a no nó central do 
furo, o qual está conectado com a circunferência do furo por elementos de corpo 
rígido. O exemplo a seguir irá analisar duas dessas aproximações aplicando as 
condições de contorno em um pino pivô e comparar os resultados com as solu¬ 
ções analíticas que utilizam a teoria de vigas. 
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* Se o seu software não oferece os ele¬ 
mentos de corpo rígido, o mesmo efeito 
pode ser obtido colocando um sistema de 
coordenadas cilíndricas no centro do furo e 
aplicando restrição de movimento radial e 
liberando o movimento angular. 


EXEMPLO 8-4 


Condições de contorno entre um pino e um furo 


Problema Uma viga engastada é apoiada por dois pinos em mancais. 

Determine um cenário de condições de contorno adequadas 
para a análise e calcule a deflexão máxima, tensão máxima e a 
constante de rigidez no ponto de carregamento. 

Dados As dimensões da viga na Figura 8-19 são: a = 8, / = 20, b = 

0,75, h = 2td = 0,5 in. A carga F = 100 lb. A viga e os pinos 
são de aço e as buchas são de bronze revestidas com aço. A 
seção transversal da viga é constante ao longo do seu com¬ 
primento, exceto nos furos, que têm diâmetro de 0,5 in. 

Hipóteses O carregamento e as reações de apoio são coplanares. Os 
olhais dos pinos são muito mais rígidos que a viga. 

Solução 


1 Primeiro, resolva a viga pelo método analítico, como mostrado no Exemplo 
4-6. A equação para o caso dessa viga em balanço pode ser encontrada no 
Apêndice B, Figura B3, parte (a). A tensão máxima ocorre no apoio direito 
da Figura 8-19, onde o momento fletor tem a magnitude máxima: M=F(l - 
a) = 1200 lb-in. A tensão de flexão para a fibra mais externa em x = a,é: 


Mc _ 1200(1) 

I 0,75(2 3 - 0,5 3 ) 

12 


1200 

0,4922 


= 2438 psi 


(a) 


Observe que o momento de inércia, /, da seção transversal foi reduzido pela 
presença do furo na posição x = a. 

2 A deflexão máxima ocorre na extremidade direita da viga e pode ser cal¬ 
culada pela equação do Apêndice B, Figura B3, parte (a), com x = 20, a = 
8,1 = 20, e 1= 0,50 para a seção transversal completa (sem a presença dos 
furos): 


y = 


F 

6aEI 


(a — l)x 3 — a(x — íf + l(x — 


cfj + 1^—l + 3 ul — 



= -0,0064 in (b) 

3 A primeira tentativa restringe todos os nós ao redor da circunferência de 
cada furo em ambas as direções x e y. A malha e as condições de contorno 
para um furo, bem como a malha original e a malha deformada, são mostra¬ 
das na Figura 8-20. Observe que não existe movimento de qualquer um dos 
nós na circunferência. 

4 A segunda tentativa posiciona um nó no centro dos furos e os conecta como 
elementos de corpo rígido a todos os nós da circunferência dos furos. Isso 

é algumas vezes chamado de acoplamento cinemático. Essa técnica efe¬ 
tivamente restringe os nós do perímetro do furo de qualquer movimento 
radial, mas permite que ocorra rotação em torno do centro do furo.* A Fi¬ 
gura 8-2 la mostra a malha na região do furo com a restrição aplicada no nó 
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(a) Malha ao redor do furo com as restrições 



(£>) Malha não deformada (preta) e malha deformada (colorida) ao redor do furo 


FIGURA 8-20 


Malha e condições de contorno na circunferência do furo para o Exemplo 8-4, passo 3. 


central. Os nós de ambos os furos são restritos nas direções x ey porque os 
furos estão localizados na linha neutra da viga, que não experimenta mu¬ 
dança de comprimento enquanto a viga se deflete. A Figura 8-21b mostra a 
malha original e a malha deformada superposta. Observe a rotação dos nós 
na circunferência quando a viga se deflete, permitindo à viga rotacionar em 
relação ao pino à medida que se deflete. 

5 A Figura 8-22 mostra a forma defletida e as deflexões máximas para as 
duas vigas, além da distribuição de tensões de von Mises. A deflexão calcu¬ 
lada usando o acoplamento cinemático foi de 0,0066 in, muito próxima do 
valor calculado pela teoria de viga no passo 2. 

6 A deflexão calculada pela condição de nós circunferenciais fixos foi de 
0,0049 in, um erro de 23%. Restringir os nós circunferenciais torna a viga 
muito mais rígida. 

7 A constante de rigidez para a viga é facilmente calculada a partir da defle¬ 
xão e da força aplicada como k = F/y = 100 / 0,0066 = 15 152 lb/in. 



(a) Malha ao redor do furo com as restrições 



FIGURA 8-21 


Malha para a condição de contorno com acoplamento cinemático para o Exemplo 8-4, passo 4. 
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C b ) Utilizando restrições de contorno com acoplamento cinemático 


3, Mises 

(Ave. Ci.lt.: 75*) 
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FIGURA 8-22 

Deflexão e distribuição de tensões para os dois casos de condições de contorno para o Exemplo 8-4. 


* Pelo princípio de Saint-Venant, tensões 
em posições distantes do ponto de aplica¬ 
ção de carga ou das reações não serão afe¬ 
tadas pela área de contato da força. 


8.5 APLICAÇÃO DE CARGAS 

A aplicação correta dos carregamentos em um modelo é um problema similar 
à aplicação das condições de contorno. Nos problemas com solução analítica 
aplica-se a carga em um ponto.* Isso pode, naturalmente, ser feito pelo FEA, 
uma vez que uma carga pode ser aplicada diretamente em um nó. Porém, cargas 
reais são distribuídas em uma pequena porção finita do componente. Se a carga 
pudesse ser aplicada em um único ponto a tensão local seria infinita. 

Muitos aplicativo de FEA fornecem uma grande variedade de modelos de 
carregamento. Eles irão distribuir um carregamento específico, com magnitude 
e direção, sobre qualquer porção do modelo desejada, aplicando o valor corres¬ 
pondente de carga nodal de acordo com a função escolhida. A função de carrega¬ 
mento pode ser uniforme sobre um comprimento ou área, ou seguir uma função 
pré-definida. Carregamento de pressão também pode ser aplicado a uma super¬ 
fície. Acelerações de qualquer magnitude e direção podem ser aplicadas para 
representar a gravidade ou forças inerciais em sistema dinâmico. Carregamentos 
de momento são um pouco mais difíceis de aplicar se os elementos utilizados 
têm apenas um grau de liberdade translacional. Uma técnica comum é colocar 
dois elementos de corpo rígido de comprimento igual ao modelo e na direção 
perpendicular, em lados opostos, ao eixo do momento e aplicar um conjugado 
na extremidade dos elementos rígidos. Para verificar se tudo está correto, resolva 
para as reações e momentos e verifique se EF = 0 e EM = 0, o que indica que o 
arranjo inicial está correto. 

Ao aplicar os carregamentos, seja muito cuidadoso com as unidades. Alguns 
sistemas de CAD vêm por padrão com um conjunto de unidades, e elas podem 
não ser exatamente as unidades que você gostaria de trabalhar. E muito impor¬ 
tante que as unidades de todos os elementos e forças estejam em um sistema 
conveniente. Quando estiver trabalhando com análises dinâmicas e aplicando 
carregamentos de acelerações, certifique-se de que as unidades do CAD para a 
densidade e a massa estão corretas. Muitos sistemas americanos usam por padrão 
a massa como Ib m . Essa não é a verdadeira unidade de massa, que já é numerica¬ 
mente igual a lb f e deve ser dividida por g para colocá-la na unidade correta de 
massa. Veja a Seção 1.9 para o uso apropriado de unidades. E bastante provável 
que a maioria dos erros em engenharia esteja relacionada com problemas com 
unidades do que com qualquer outra causa. Mesmo os cientistas de foguetes não 
estão imunes aos erros com unidades, como mostra a nota de rodapé da p. 22. 
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8.6 TESTANDO O MODELO (VERIFICAÇÃO) 

Os exemplos discutidos anteriormente foram escolhidos por terem uma geo¬ 
metria e carregamentos suficientemente simples de modo a permitir a execução 
de pelo menos uma verificação pelo método analítico. Problemas reais que são 
candidatos a uma solução pelo FEA raramente têm uma geometria tão simples 
que permita uma solução analítica. Se tivessem, seria mais rápido usar o méto¬ 
do analítico. No entanto, antes de abordar um problema complicado, é uma boa 
ideia resolver uma versão simplificada do problema que pode ser solucionada 
pelo método analítico. A solução analítica pode então ser comparada com os re¬ 
sultados do FEA para o modelo simplificado. Isso permite ajustar as condições 
de contorno a um estado razoável e pode também ajudar com o refinamento 
da malha. Depois de ter os resultados da solução analítica equiparáveis aos 
da solução pelo FEA, pode-se voltar ao problema original, mais complexo, e 
prosseguir na análise baseada na experiência e conhecimentos adquiridos a par¬ 
tir dos testes com o modelo simplificado, utilizando as condições de contorno 
comprovadas. 

O Exemplo 8-4 foi uma simplificação de um problema real com geometria 
e carregamentos mais complexos para o qual uma solução analítica precisa seria 
impossível. O modelo simplificado foi criado para determinar as condições de 
contorno apropriadas para o problema. O problema real será agora apresentado 
em outro exemplo. 


EXEMPLO 8-5 


Análise de um braço camo-seguidor 

Problema Uma viga é apoiada em dois pinos mancalizados com uma 
pequena folga. Calcule a deflexão máxima e a constante de 
rigidez no ponto de aplicação da carga. 

Dados As dimensões da viga na Figura 8-23 são: a = 8, l = 20, b = 

0,75, h = 2,d= 0,5 in, e - 0,375 in,/ = 0,438 in e g = 0,375 in. 

Os furos para os pinos são de 0,5 in de diâmetro. A carga F = 
100 lb. A viga e os pinos são de aço e as buchas são de bronze 
recobertas com aço. A seção transversal da viga é levemente 
cônica e contém alívios para reduzir sua massa. A geometria 
básica é como no Exemplo 8-4. 

Hipóteses O carregamento e as reações de apoio são paralelos, mas fora 
do plano. Os olhais dos pinos são muito mais rígidos que a viga. 


y 


z 




FIGURA 8-23 

Viga em balanço para o Exemplo 8-5. 
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Solução 

1 O Exemplo 8-4 analisou uma versão simplificada dessa viga, onde as 
cargas e reações foram consideradas coplanares, a seção transversal era 
constante ao longo de todo o comprimento e não de seção variável e com 
alívios, como mostra a Figura 8-23. Essas simplificações permitirão uma 
análise pelo método analítico usando a teoria de vigas para poder comparar 
os resultados com a análise de FEA 2-D. Isso é um passo importante em 
qualquer análise por FEA porque permite uma verificação da validade das 
escolhas para o tamanho de malha e condições de contorno. Uma vez que 
essas questões tenham sido resolvidas, você estará pronto para analisar ge¬ 
ometrias mais complexas de componentes reais com alguma certeza de que 
os resultados serão válidos. 

2 A Figura 8-24 mostra uma malha 3-D, com elemento hexaédrico de oito 
nós linear, aplicada à viga da Figura 8-23. Uma vez que, para este exemplo, 
o interesse inicial está na deflexão, o refino da malha não tão é importante 
como quando se necessita de um valor mais preciso para a tensão. 

3 Como a carga aplicada e as reações não estão no plano central da viga, mas 
afastadas para ambos os lados em relação ao eixo z, as condições de contor¬ 
no e o carregamento devem ser aplicados aos nós localizados nessas posi¬ 
ções. A Figura 8-25 mostra essas condições de contorno com elementos de 
corpo rígido conectados a um nó, que representa o centro do “pino”, e afas¬ 
tados a uma distância apropriada dos nós da viga. Essa é a mesma técnica 
que foi usada no passo 4 do Exemplo 8-4 (veja a Figura 8-21), mas observe 
que o afastamento na direção z faz essas conexões terem a forma de um 
“cone”, que une o único nó na condição de contorno (ou carga) aos nós do 
furo em questão. Essa técnica cria, efetivamente, um “pino” rígido na forma 
de um nó afastado (do plano da peça) ligado rigidamente ao furo e permite 
que a viga gire livremente sobre o eixo z do pino. 

4 As restrições aplicadas em A impedem o deslocamento nas direções x, y e 
z, e a rotação em torno do eixo x e y. Em fí, os deslocamentos em x e z são 
mantidos livres porque o camo-seguidor permite deslocamentos nessas di¬ 
reções. A carga de 100 lb é aplicada na direção positiva de y, em C. Veja a 
Figura 8-25. 

5 A Figura 8-26 mostra a deflexão (com a deformação ampliada 10x) e a dis¬ 
tribuição das tensões de von Mises para a viga. Os valores de tensão não são 
mostrados porque a malha não foi refinada para obter valores mais precisos. 



FIGURA 8-24 

Malha para a viga do Exemplo 8-5. 
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(a) Restrições em A 




(b) Restrições em B 


(c) Restrições em C 


Legenda: Restrição translacional Restrição rotacional 

FIGURA 8-25 


Condições de contorno e carga aplicada para a viga do Exemplo 8-5. 


O gráfico com as isolinhas de tensão tem a finalidade de mostrar os pontos 
onde as tensões têm valores maiores. Se isso mostrasse níveis de tensões 
muito elevados (o que não foi ocaso), então seriam necessárias mais análises 
com malhas mais refinadas. Observe, contudo, que a viga mostra uma torção 
significante, bem como uma flexão, devido aos carregamentos excêntricos. 
Isso não deveria ser uma surpresa, dado esse carregamento fora do plano. A 
deflexão na direção y, no ponto de aplicação da carga, é 0,0193 in. 

6 A deflexão calculada pelo modelo 2-D para a mesma viga, mas com geo¬ 
metria simplificada e cargas coplanares, foi de 0,0066 in, aproximadamen¬ 
te 1/3 do valor obtido anteriormente. Pode-se esperar que este modelo 3-D 
tenha uma deflexão maior, uma vez que a viga foi “enfraquecida” por ter a 
sua forma levemente cônica e também pelos alívios na alma (para reduzir 
a massa e melhorar o desempenho dinâmico), e devido às cargas excêntri¬ 
cas que impuseram uma deflexão torcional, além daquela devido à flexão. 
Lembre-se de que o modelo simplificado dessa viga utilizado no Exemplo 
8-4 foi criado com o propósito de determinar o conjunto de condições de 
contorno mais apropriado possível. Para isso era necessário ter um modelo 
o mais simples possível para confrontá-lo com a solução analítica. Feito 
isso, pode-se prosseguir com um modelo mais complexo e ter alguma con¬ 
fiança nos resultados. 



S, Mases 


(Ave. Crât.: 75%) 




+7.32 7e+03 
+6.717e+03 
+6.106e+03 
+5.49 6e+03 
+4.88 6e+03 
+4.275e+03 
+3.665e+03 
+3 .055e+03 
+2.444e+03 
+1.83 4e+03 
+1.224e+03 
+6.13 2e+02 
+2.88le+00 


FIGURA 8-26 

Deflexão e distribuição das tensões para a viga do Exemplo 8-5. 
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C 


FIGURA 8-27 

Malha para a viga redesenhada do Exemplo 8-5 (sem alívios). 


7 Neste caso (que é um exemplo real de braço para um camo-seguidor), a 
deflexão de 0,0193 in (0,5 mm) foi considerada demasiadamente grande. 
Uma vez que a deflexão torcional foi da mesma grandeza que a deflexão 
flexionai, o modelo de viga foi reprojetado com a retirada dos alívios para 
aumentar a sua rigidez torcional.* A malha para este braço reprojetado é 
mostrada na Figura 8-27. As condições de contorno e o carregamento foram 
aplicados da mesma maneira que no passo 4 e na Figura 8-25. 

8 A Figura 8-28 mostra a deflexão (com a deformação ampliada 10x) e a dis¬ 
tribuição das tensões de von Mises para a viga redesenhada. A deflexão no 
ponto de aplicação da carga é agora de 0,0099 in, aproximadamente a meta¬ 
de do valor para a viga com alívios. Esse valor foi considerado aceitável. 

9 A constante de rigidez para a viga em flexão pode ser facilmente calculada 
a partir da deflexão em flexão e da carga aplicada: k = F/y = 100 / 0,0099 = 
10 101 lb/in. 


* Veja o Exemplo 4-8 para revisar por que 

seções abertas, como a viga I do exemplo 8.7 ANALISE MODAL 
em questão, são uma péssima escolha para 

situações com carregamento torcional Todos os exemplos mostrados ate agora envolviam apenas analise estatica. O 

FEA é também capaz de fazer análise modal, a partir da qual as propriedades 


1 

2 

3 



S, Mises 

(Ave. Crit.: 75%) 
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FIGURA 8-28 

Deflexão e distribuição de tensões para a viga redesenhada do Exemplo 8-5. 
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dinâmicas da estrutura podem ser determinadas. A frequência natural e os modos 
de vibração (autovalores e autovetores) de uma estrutura podem ser calculados 
pelo FEA. A maioria das ressalvas em relação à seleção adequada de tipos de 
elementos, convergência da malha e seleção de condições de contorno, ainda se 
aplica, mas alguns são menos críticos para uma análise modal do que para uma 
análise de tensões. Por exemplo, uma estimativa razoável dos autovetores e au¬ 
tovalores de uma estrutura pode ser obtida com uma malha grosseira, o que seria 
impensável para um cálculo preciso de tensões e deflexão. Também, o refino da 
malha em locais com mudança de geometria é menos crítico para uma análise 
modal porque nesse tipo de análise as propriedades são globais em vez de lo¬ 
cais. Contudo, se cálculos para tensões dinâmicas com carregamento variável no 
tempo são exigidos a partir da análise modal, então a malha precisa ser refinada 
como seria em um problema de análise estática. 


EXEMPLO 8-6 


Análise modal para um braço de camo-seguidor 

Problema Encontre os autovalores (frequências naturais) e os autoveto¬ 
res (modos de vibrar) da viga do Exemplo 8-5 se o pino está 
sujeito a uma excitação aleatória pela máquina na qual ele 
está montado. 

Dados A geometria da viga está definida no Exemplo 8-5 e na Figura 

8-23. 

Hipóteses O carregamento e as reações de apoio são paralelos, mas fora 
do plano. Os olhais são significativamente mais rígidos que a 
viga. Os apoios da viga estão sujeitos a uma vibração aleatória. 

Solução 

1 O Exemplo 8-5 analisou essa viga estaticamente. A malha, o acoplamento 
cinemático e as condições de contorno, que funcionaram muito bem na aná¬ 
lise estática, podem ser utilizados para a análise modal, a qual foi analisada 
aqui com o mesmo modelo. 

2 A Figura 8-29 mostra o primeiro modo de vibrar para ambas as vigas, com 
e sem alívio, do Exemplo 8-5. A primeira frequência natural da viga com 
alívio é 49,48 Hz. Removendo os alívios, o valor de 104,44 Hz mais do que 
dobra. 



(a) Versão com alívios ( b ) Versão sem alívios 


FIGURA 8-29 

Primeiro modo de vibração para a viga com e sem alívio do Exemplo 8-6 (as deflexões estão exageradas). 
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FIGURA 8-30 


Segundo modo de vibrar para a viga com e sem alívio do Exemplo 8-6 (as deflexões estão exageradas). 



Terceiro modo de vibrar para a viga com e sem alívio do Exemplo 8-6 (as deflexões estão exageradas). 


3 A Figura 8-30 mostra o segundo modo de vibrar de ambas as vigas. A se¬ 
gunda frequência natural da viga com alívio é 219,98 Hz, valor que aumen¬ 
ta para 455,63 Hz quando os alívios são removidos. 

4 A Figura 8-31 mostra o terceiro modo de vibrar de ambas as vigas. A ter¬ 
ceira frequência natural da viga com alívio é 298,29 Hz, valor que aumenta 
para 620,38 Hz quando os alívios são removidos. 

5 Fica claro a partir desse estudo que os alívios na viga estão prejudicando 
este projeto mais do que ajudando. Os alívios dobraram o valor da deflexão 
estática e reduziram a frequência natural por um fator maior que 2. Apesar 
da redução de massa conseguida pela retirada do material, o custo em rigi¬ 
dez não vale a pena. Isso seria muito mais difícil e demorado de fazer sem o 
uso do FEA. 


8.8 ESTUDOS DE CASO 

Os princípios desenvolvidos neste capítulo serão agora aplicados em problemas 
com geometria mais complexa. 


ESTUDO DE CASO 1D 


Análise pelo FEA para o manete de freio de uma bicicleta 


Problema 


O manete de freio de uma bicicleta foi analisado para deflexão e 
tensões com sua geometria simplificada no Estudo de Caso 1B. 
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Analise este conjunto pelo FEA e compare os resultados com o 
estudo anterior. 

Dados A geometria e o carregamento são conhecidos do Estudo de 

Caso IA, e uma solução analítica foi encontrada no Estudo de 
Caso 1B. A mão humana comum pode gerar uma força de aperto 
de aproximadamente 267 N (60 lb) na posição mostrada no ma- 
nete. 

Hipóteses Uma análise estática é razoável devido ao baixo número de ci¬ 

clos de carga. 

Solução Veja as Figuras 8-32 e 8-33. 


1 A Figura 3-1 mostra o conjunto manete do freio e a Figura 4-48 mostra o modelo 
simplificado da geometria, cargas e restrições que foram utilizadas na solução 
clássica no Estudo de Caso 1B. A complexa geometria do manete foi ignorada e 
ele foi modelado com uma viga em balanço cortada ou truncada onde a alavanca 
se une com o bloco de articulação. Um modelo sólido do braço, que captura pre¬ 
cisamente a geometria do manete, foi facilmente criado em CAD. A análise pelo 
FEA pode agora ser aplicada. 

2 Como primeiro passo, um modelo da viga truncada da Figura 4-48a, que foi 
analisada anteriormente, foi criado, mas com sua verdadeira geometria. A Figura 
8-32a mostra o modelo sólido com o carregamento e as condições de contorno 
aplicadas à viga em balanço. A Figura 8-32b mostra a malha e a Figura 8-32c 
mostra o gráfico de tensões. A malha utiliza elementos tetraédricos de 16 a ordem 
com 16 nós por lado. A maior tensão se encontra no ponto marcado na figura 
com a letra P e seu valor é 69,63 MPa. Esse valor é comparável ao valor de 
70,9 MPa calculado pelo método analítico, no qual foi considerado que a seção 
transversal do manete, para aquele ponto, era circular. O modelo de FEA tem 
uma seção transversal oval. Esses números concordam dentro da margem de 2%, 
o que mostra o valor da análise do modelo simples tal qual o usado na solução 
analítica. A solução pelo FEA, nesse caso, envolveu mais trabalho que a solução 
pelo método analítico. Nem sempre será este o caso, já que peças com geome¬ 
tria complexa são difíceis de resolver pelo método analítico. O método clássico 
forneceu uma deflexão de 0,54 mm, e o modelo do FEA obteve 0,69 m devido à 
geometria verdadeira ser menos rígida que a da Figura 4-48b. 



FIGURA 3-1 


Conjunto da alavanca de freio de bicicleta. 


267 N 



-76,2— 

mm 

-127-• 


(a) A manopla como 
barra engastada 



( b) O modelo de 
barra engastada 

FIGURA 4-48 


Modelo de barra engastada para a 
manopla. 
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máximo 

o, = 69,63 MPa 


condições de contorno - plano de corte fixo em x, y e z 


força aplicada total 267 N 
distribuídas uniformemente e 
centradas em 76,2 mm do 
plano de corte 


(a) Modelo sólido 


(b) Modelo com 
malha 


(c) Distribuição de 
tensões 


FIGURA 8-32 


Modelo sólido, malha de elementos finitos e distribuição de tensões para o modelo 
de viga truncada do Estudo de Caso 1 D. 


3 Com a habilidade de modelar geometrias mais complexas pode-se criar um mo¬ 
delo FEA que inclua a porção do conjunto ignorado no modelo da Figura 4-48, 
isto é, o bloco de articulação do manete, o pino de articulação e o cabo. A Figura 
8-33 mostra o modelo que inclui esses detalhes. 

4 A Figura 8-33a mostra o manete completo acoplado à base de formato arbitrá¬ 
rio por restrições cinemáticas ao redor do pino na base que casa com o furo do 
manete. A terminação do cabo tem um ressalto cilíndrico que se encaixa no furo 
que existe no manete. A interação do cabo com o manete também é feita com 
acoplamento cinemático na metade da superfície do furo que suporta a carga do 
cabo/ressalto. A carga manual é aplicada ao manete e é equilibrada pela carga do 
cabo e pelas forças de reação nas condições de contorno fixas à parte inferior da 
base. Esse arranjo imita a carga real no manete. 

5 A Figura 8-33b mostra a malha no modelo do manete. A base e a terminação do 
cabo também foram modeladas, e o conjunto foi resolvido pelo FEA. Foi utili¬ 
zada a malha mais refinada disponível e os elementos foram todos tetraedros de 
16 a ordem. A Figura 8-33c mostra a distribuição de tensão na articulação e no 
manete onde são atingidos os maiores valores. A tensão mais elevada está loca¬ 
lizada na junção da alavanca do manete com o bloco de articulação (identificado 
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força total de 267 N distribuída no manete 


a y = 100,6 MPa __ cabo 

em R 

1914 N 
força no cabo 





condições de contorno - 
aplicadas na articulação ’ 
e fixas em x, y e z 

(a) Modelo sólido 


( b) Modelo com malha 



restrições de contorno com acoplamento 
cinemático entre os pinos e furos 



máximo 
o x = 95,4 MPa 



(c) Distribuição de tensões 


FIGURA 8-33 

Modelo sólido, malha, carregamento e distribuição de tensões para o modelo completo do Estudo de Caso 1 D. 


com a letra P), onde a concentração de tensão da quina eleva a tensão para 98,12 
MPa. Isso é 1,4 vezes maior que os 69,63 MPa calculados com o modelo sim¬ 
ples truncado, significando que a quina tem um fator de concentração de tensão 
K c = 1,4. O modelo truncado não pode oferecer a informação da concentração de 
tensão porque o canto vivo existe em tal modelo. Deste ponto de vista, o modelo 
mais complexo é superior, mas ele exige mais tempo e esforço que o necessário 
para essa solução por FEA. O ponto Q também apresenta uma tensão elevada na 
quina. Isso pode ser melhorado reprojetando-o para um raio completo no final do 
rasgo. A tensão em R foi estimada em 91,9 MPa para o modelo clássico e é 100,6 
MPa no modelo mais complexo. A deflexão na extremidade do manete para o 
modelo completo é 0,98 mm. Um modelo Solidworks para este estudo pode ser 
encontrado na pasta Case 1-D no CD-ROM. 


ESTUDO DE CASO 2D 


Análise pelo FEA para alicate de pressão 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Um alicate de pressão com geometria simplificada foi analisado 
para a deflexão e tensões pelo método analítico no Estudo de 
Caso 2B. Analise esse conjunto pelo FEA e compare com os re¬ 
sultados obtidos no estudo anterior. 

A geometria e o carregamento são conhecidos do Estudo de 
Caso 2A. A espessura do corpo 1 é 0,313 in, do corpo 2 e 3 é 
0,125 in e do corpo 4 é 0,187 in. O material para todas as peças 
é aço AISI 1095. 

Uma análise estática é aceitável devido ao baixo número de ci¬ 
clos de carga. 

Veja as figuras 8-34 e 8-35. 
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Jit 


condições de contorno na palma da mao 

1 


força 
de crim- 



F (I força aplicada pelos dedos 


FIGURA 8-34 

Alicate de pressão. 


1 A figura 8-34 mostra o carregamento e as condições de contorno aplicadas ao 
alicate do Estudo de Caso 2B. A ferramenta é apoiada (segurada) pela palma da 
mão na alavanca superior, e uma força é aplicada na alavanca inferior pelos dedos 
da mão até que a força requerida para crimpar (F c = 2000 lb) é aplicada pelas 
mandíbulas do alicate à peça a ser prensada. A geometria foi definida no Estudo 
de Caso 2A. 

2 A Figura 8-35a mostra a malha de elementos quadriláteros aplicados ao conjunto 
com as condições de contorno e carregamento. Os elos estão conectados com 
pinos ao modelo. Um conjunto de nós, na superfície superior, é fixado em v e x 
para representar a fixação pela palma da mão. A força exercida pelos dedos F h é 
aplicada à alavanca inferior. 

3 A Figura 8-35b mostra a distribuição de tensões no alicate com as condições de 
contorno e carregamento de 2000 lb aplicados no ponto de crimpagem. Os resul- 



condições de contorno 


F c = 
2000 lb 
força de 
reação 


força aplicada 


(a) Malha com quadriláteros 2-D 


= zuuu 1D 
força de 
reação 



x 


FIGURA 8-35 

Malha de elementos finitos, condições de contorno e distribuição de tensão para o alicate 
de pressão. 
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tados dos dois métodos de análise são comparados na Tabela 8-3. A Tabela 8-4 
mostra as forças nos pinos calculadas pelos dois métodos.* 

4 No Estudo de Caso 2B foi feita uma simplificação na geometria na extremidade 
direita do corpo 1 para torná-lo compatível com a solução analítica para uma 
viga curva. Aqui não é necessário fazer tal modificação, pois a malha do FEA 
representa a geometria real da peça. A solução analítica obteve um resultado 
máximo para a tensão de 74 kpsi no ponto P. A solução pelo FEA indicou que a 
maior tensão na peça é 81 kpsi no mesmo ponto. A diferença deve-se provavel¬ 
mente à simplificação geométrica que foi feita na solução analítica. 


Tabela 8-3 

Resultados das tensões principais para a 
solução analítica (SA) versus FEA 


Elo 

Tensão (kpsi) 

Analítico 

FEA 

1 

74,0 

81,2 

2 

N.A. 

45,5 

3 

-50,0 

-40,0 

4 

31,0 

26,9 


ESTUDO DE CASO 4D 


Análise pelo FEA do braço do freio de uma bicicleta 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Um braço do freio de uma bicicleta, com geometria simplificada, 
foi analisado no Estudo de Caso 4B para deflexão e tensão pelo 
método analítico. Analise este conjunto pelo FEA e compare os 
resultados com o estudo anterior. 

A geometria e o carregamento são conhecidos do Estudo de 
Caso 4A, e o braço é carregado por uma força no cabo de 1.046 
N na posição mostrada. 

As acelerações são desprezíveis. O modelo da carga Classe 1 é 
apropriado e uma análise estática é aceitável. O coeficiente de 
atrito entre a sapata do freio e o aro da roda foi medido e vale 
0,45 à temperatura ambiente e 0,40 a 150°F. 

Veja as Figuras 8-36 e 8-37. 


1 A Figura 3-9 mostra a geometria do conjunto do braço do freio. A simetria permitiu 
que a análise fosse feita com apenas um lado no Estudo de Caso 4B, e isso será 
repetido aqui. O modelo foi separado em duas vigas em balanço para a solução ana¬ 
lítica, o que não será necessário neste estudo de caso, e a análise será realizada con¬ 
siderando o conjunto braço, pino de articulação e restrições para representar o aro 
da roda. A forma da seção transversal foi grosseiramente modelada em uma forma 
retangular de Tê para aplicar a solução analítica de vigas de seção curva em flexão. 
No modelo FEA a geometria real será utilizada e uma análise geral das tensões será 
realizada. Esperam-se resultados bem distintos entre esses dois modelos. 

2 A Figura 8-36 mostra o conjunto sólido modelado. O braço é apoiado em um 
pino, onde uma das faces é totalmente fixada em x, y e z. O braço é restrito cine- 
maticamente ao pino, permitindo que a superfície do furo possa girar em torno 
do diâmetro externo do pino, mas é incapaz de se mover nas direções x ou y. A 
direção z do braço é restrita pela criação de uma “arruela virtual”, e esta arruela 
não pode se mover na direção z. A rotação do braço sobre o eixo z é bloqueada 
pela fixação na direção x da área A na face ranhurada do braço. Isso representa a 
fixação da sapata do freio no braço, a qual é pressionada contra a lateral do aro. 
O torque resultante da fricção da sapata no aro é modelado com forças de tração 
nas direções yezna mesma área A e na área B no lado anterior. Essas forças de 
tração aparecem como setas tangentes à superfície no lado do braço que suporta 
a sapata e na superfície rebaixada na ranhura, no lado de trás, onde o parafuso 
que segura a sapata é assentado. Finalmente, a força no cabo é aplicada no furo C 
com componentes nas direções x e y. 

3 A análise de tensões pelo método analítico feita no Estudo de Caso 4B escolheu 
diversas posições para analisar, onde se presumia que os valores de tensão seriam 
altos. Isso compreende o plano X-X na superfície curvada, próximo à raiz, o 


Tabela 8-4 

Resultados da reação no pino para a 
solução analítica (SA) versus FEA 


Magnitude (lb) 


Força 

Analítico 

FEA 

Fu 

1560 

1574 

F 14 

452 

456 

As 

1548 

1545 

As 

1548 

1545 


* Observe que as reações no pino foram 
calculadas antecipadamente porque seus 
valores eram necessários para resolver as 
equações de tensão na forma analítica. Na 
análise por elementos finitos, são necessá¬ 
rios apenas o carregamento e as condições 
de contorno para o cálculo das tensões. As 
forças de reação podem ser retrocalculadas 
a partir das tensões. Isso é uma boa ideia 
para verificar as forças de reação que foram 
calculadas por FEA e compará-las à análise 
estática do sistema utilizando XF=0 e IM=0. 
Se elas concordarem, o modelo utilizado no 
FEA é apropriado. 
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FIGURA 3-9 Repetida 

Conjunto de acionamento central do braço do freio de uma bicicleta. 



forças de tração da sapata do freio são aplicadas à superfície em y e z 


FIGURA 8-36 

Condições de contorno, restrições e carregamentos no modelo de elementos finitos para o braço do freio de uma bicicleta. 
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(a) Modelo com malha 


a y = 86,5 MPa 
& = 97,7 MPa 

O y = 46,5 MPa 
o' = 49,0 MPa 

O v = 122 MPa 
& = 123 MPa 



( b) Distribuição de tensão (o v ) 


FIGURA 8-37 


A malha e a distribuição de tensões na análise pelo FEA para o braço do freio da 
bicicleta. 


plano B-B que secciona o furo do pino de articulação e o plano A-A que corta a 
seção retangular próximo à raiz do rasgo para montar a sapata de freio. Em todos 
esses três planos as altas tensões se localizam na superfície interior nos pontos 
coloridos mostrados na Figura 3-9 (repetida). 

4 A Figura 8-37a mostra a malha para o braço com 54.432 elementos tetraédricos 
de 16 a ordem, e a Figura 8-37b mostra o gráfico de tensão na face interna do bra¬ 
ço. O gráfico apresenta a tensão normal o v , que é a componente calculada para 
os pontos nos planos do Estudo de Caso 4B. Linhas mostrando a posição por 
onde passam os planos A-A, B-B e X-X podem ser vistas na superfície interna 
do braço. Os pontos com valores máximos para a tensão são visíveis em A-A e 
X-X, mas não em B-B. Isto se deve ao fato de que os valores de tensão em B-B 
apresentam valores inferiores aos outros dois. A tensão de von Mises também é 
mostrada e seu valor é muito próximo ao de o porque este é dominante naqueles 
pontos. 

5 A Tabela 8-5 compara os resultados entre os valores obtidos pelo método ana¬ 
lítico e pelo FEA para as tensões de tração na direção y na fibra interna para as 
posições destacadas. A Tabela 8-6 compara os resultados entre os valores obtidos 
pelo método analítico e pelo FEA para as tensões de compressão na direção na 
fibra eterna da seção X-X. Para o lado interno da superfície nos planos A-A e 
X-X, o resultado pelo FEA apresenta resultados menores que a análise clássica. 
Isso se deve principalmente ao fato de que a análise clássica ignora o aumento na 
espessura da seção causada pelos raios dos filetes no contorno externo do braço, 
além de ter considerado que a espessura da viga era constante em toda a região 
na raiz do cubo. A boa notícia é que o método analítico oferece uma resposta 
conservativa nessas duas posições. Contudo, o FEA apresenta o dobro do valor 
para a tensão na seção B-B quando comparado à solução analítica para o mesmo 
ponto. Nesse caso, o FEA resulta em uma melhor estimativa para a tensão. 

6 O FEA apresenta um resultado superior, neste caso, devido à geometria com¬ 
plexa, que teve de ser muito simplificada para poder ser calculada pelo método 
analítico. O modelo em CAD para o Solidworks encontra-se no CD-ROM em 
uma pasta com o nome CASE 4-D. 


Tabela 8-5 

Resultados da tensão de tração o y na 
superfície interna para a solução analítica 
(SA) versus FEA 


Tensão (MPa) 


Localização 

Analítico 

FEA 

A-A 

142,2 

122,0 

B-B 

25,4 

46,5 

X-X 

162,0 

86,5 


Tabela 8-6 

Resultados da tensão de compressão 
a y na superfície externa para a solução 
analítica (SA) versus FEA 

Tensão (MPa) 

Localização Analítico FEA 


X-X 


-190,0 


-79,3 
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FIGURA 8-38 




Carregamento no engate de 
reboque. 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Um conjunto de engate para reboque e as dimensões do suporte 
são mostrados na Figura 8-38. O carregamento é aplicado como 
mostra a Figura 8-39. Analise este conjunto pelo FEA e determi¬ 
ne as suas tensões. 

O peso do reboque é 998 N e atua na vertical, e a força de tração 
é de 4905 N e atua na horizontal. Todos os materiais são de aço. 

A estrutura onde o engate para reboque é parafusado tem rigi¬ 
dez superior à do engate. Os parafusos estão suficientemente 
apertados, mas sem atingir o valor recomendado para a pré- 
-carga. 

Veja as figuras 8-38 até 8-41. 


1 Caso os valores de concentrações de tensão nos furos dos parafusos sejam ne¬ 
cessários, a geometria da peça requer modelamento 3-D. A Figura 8-40a mostra 
o componente com malha de elementos hexaédricos lineares (8 nós). Observe o 
padrão mais refinado da malha próximo aos furos. Essa malha foi refinada até 
que as tensões convergissem para valores com pouca variação, após sucessivas 
tentativas de refino, como foi feito no Exemplo 8-1. 

2 A Figura 8-40b mostra as condições de contorno que foram aplicadas. Os furos 
em A e B têm o mesmo tipo de “restrição cinemática” aplicada nos exemplos 
anteriores para simular um parafuso em um furo. Um nó foi localizado no centro 
do furo, na superfície posterior onde o suporte toca a estrutura (não mostrada) na 
qual será fixado. Elementos de corpo rígido prendem este nó central a todos os 
outros nós na superfície interna do furo. Os nós centrais em A e B são fixados nas 
direções x, y e z. 
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A 


C 

seção transversal 

(. b ) Malha com condições de contorno e cargas 

Malha e condições de contorno para o suporte do engate de reboque para o Estudo de Caso 7. 

3 A área marcada com a letra C, na face traseira inferior. Figura 8-40, têm os nós 
de superfície das duas últimas linhas fixos na direção x para representar o contato 
entre o engate do reboque e a estrutura e evitar a rotação de corpo rígido em rela¬ 
ção ao eixo z. Observe que uma maneira melhor de fazer isso seria prever restri¬ 
ções de contato em todos os nós da superfície traseira que tocam a estrutura. Isso 
seria responsável por uma possível reversão da carga que tenderia a separar os 
nós da linha inferior da estrutura. A utilização de elementos de contato também 
exigiria uma análise de FEA não linear, o que aumentaria consideravelmente o 
tempo de processamento. A aproximação utilizada aqui permite o cálculo por 
uma análise de FEA linear. (Observe que, por a peça ter simetria em relação ao 
plano intermediário e, por ter o carregamento neste mesmo plano, uma análise 
2-D sem os furos também retornaria um bom resultado, menos completo, mas 
com um tempo bastante reduzido.) 

4 Um outro nó é colocado em D, 40 mm acima da superfície superior e no eixo 
do furo de 26 mm de diâmetro. As forças aplicadas a este nó representam o car¬ 
regamento aplicado ao centro da esfera do engate. Este procedimento parte do 
princípio que a esfera é muito mais rígida que o engate do reboque (isto é, essen¬ 
cialmente rígida). Se houvesse a preocupação em obter as tensões e deflexões na 
esfera ela teria de ser incluída no modelo à custa de um modelamento mais caro 
e um maior tempo de processamento. 

5 A Figura 8-41 mostra as distribuições de tensões de von Mises no suporte, as 
quais variam de 11 até 274 MPa. Observe a concentrações de tensões nos furos. 

O ponto A, na tangência do raio com a superfície traseira do engate, tem uma ten¬ 
são principal máxima de 75 MPa. Isso se correlaciona muito bem com o valor de 
72,8 MPa calculado no mesmo ponto com a teoria clássica de vigas na solução 
do Problema 4-4e (p. 228) como mostra a resposta no Apêndice D. Observe que 
existem pontos com tensões mais elevadas que essas na peça, principalmente nos 
pontos de concentração de tensão ao redor dos furos. 
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S, Mises 

(Ave. Crit. : 75 




+2 .738e+02 
+2.510e+02 
+2 .282e+02 
+2,054e+02 
+1.82 6e+02 
+1,598e+02 
+1.370e+02 
+1.142e+02 
+9.13 5e+01 
+6.854e+01 
+4. 573e+01 
+2.292e+01 
+1,094e-01 


(a) Distribuição de tensão de von Mises 


(, b) Magnitude das tensões 
de von Mises 


FIGURA 8-41 

Distribuição de tensões no engate de reboque do Estudo de Caso 7. 


8.9 RESUMO 

A análise por elementos finitos é uma ferramenta muito poderosa e muito utili¬ 
zada na engenharia. Ela permite a solução de problemas cuja geometria é muito 
complexa para a análise de tensão e deformação na forma analítica. Contudo, 
como qualquer ferramenta, ela exige alguma experiência para usá-la adequada¬ 
mente, e, quando usada erroneamente, os resultados podem ser desastrosos. É 
muito importante compreender a teoria e a base matemática do FEA para estar 
ciente das suas limitações. E também muito importante testar e verificar qualquer 
modelo de análise pelo FEA contra uma solução analítica de um problema-teste 
ou a partir de dados experimentais, em vez de aceitar os resultados encontrados. 

Este capítulo apresentou apenas uma breve introdução ao tópico e tentou 
apontar alguns dos perigos associados à construção de modelos de FEA viáveis. A 
escolha de um elemento adequado, que melhor se adapte à situação de geometria 
e carregamento, é o primeiro passo. Verificar que a malha convergiu razoavel¬ 
mente para uma solução aceitável também é importante. Talvez o aspecto mais di¬ 
fícil da modelagem por elementos finitos seja a criação de condições de contorno 
realistas que representem razoavelmente bem as condições reais do sistema físico 
a ser modelado. Vários exemplos neste capítulo mostraram como erros significati¬ 
vos podem ocorrer se esses detalhes não forem devidamente atendidos. 

Antes de tentar usar o FEA profissionalmente, o aluno é incentivado a procu¬ 
rar mais informações e/ou instruções na teoria e na prática da análise pelo FEA, 
seja por meio de cursos dedicados a esse assunto ou lendo a literatura disponível. 
Um início razoável para o último objetivo pode ser feito com os livros listados na 
bibliografia a seguir. Essa bibliografia irá levá-lo mais fundo no mundo do FEA. 
Há também uma riqueza de informações sobre o FEA na internet, incluindo li¬ 
vros completos. Alguns sites estão listados a seguir. Uma pesquisa sobre o tema 
na internet irá revelar muitos outros. 
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* Alguns dos problemas relacionados 
de capítulos anteriores têm resposta no 
Apêndice D. Para os outros, o seu instrutor 
pode fornecer as respostas para as soluções 
analíticas a partir do Manual de Soluções, 
como uma verificação dos resultados para 
a análise pelo FEA. Caso contrário, você 
mesmo pode resolver pelo método analítico 
para a verificação. 

+ Os modelos de CAD Sotidworks para as 
geometrias desses problemas estão no CD. 


8.13 

PROBLEMAS 

8-1 

Resolva o problema 4 

8-2 

Resolva o problema 4 

8-3 

Resolva o problema 4 

8-4 

Resolva o problema 4 

8-5 

Resolva o problema 4 

8-6 

Resolva o problema 4 

8-7 

Resolva o problema 4 
pelo FEA. 

8-8 

Resolva o problema 4 
pelo FEA. 

8-9 

Resolva o problema 4 
pelo FEA. 

8-10 

Resolva o problema 4 
pelo FEA. 

+ 8-ll 

Resolva o problema 4 
pelo FEA. 

+ 8-12 

Resolva o problema 4 
pelo FEA. 

8-13 

Resolva o problema 4 

8-14 

Resolva o problema 4 

8-15 

Resolva o problema 4 

8-16 

Resolva o problema 4 

8-17 

Resolva o problema 4 

8-18 

Resolva o problema 4 

f 8-19 

Resolva o problema 9 
FEA. 

f 8-20 

Resolva o problema 9 
FEA. 

f 8-21 

Resolva o problema 4 

f 8-22 

Resolva o problema 4 

f 8-23 

Resolva o problema 4 

f 8-24 

Resolva o problema 4 

f 8-25 

Resolva o problema 4 

f 8-26 

Resolva o problema 4 

t 8-27 

Resolva o problema 4 

f 8-28 

Resolva o problema 4 

f 8-29 

Resolva o problema 4 

f 8-30 

Resolva o problema 4 

f 8-31 

Resolva o problema 4 

t 8-32 

Resolva o problema 4 

f 8-33 

Resolva o problema 4 

f 8-34 

Resolva o problema 4 



Parte 


_II 

PROJETO DE MÁQUINAS 



ESTUDOS DE CASO DE 
PROJETO 



Aqui, o conhecimento de homem algum pode ir 
além de sua experiência. 

John Locke 


9.0 INTRODUÇÃO 

Este capítulo introduzirá e apresentará diversos estudos de caso de projeto em 
escala maior que aqueles apresentados nos capítulos anteriores. Esses estudos 
de caso serão usados até o final do livro para ilustrar a aplicação do processo de 
projeto para vários aspectos de cada problema de projeto. Em cada capítulo sub¬ 
sequente se explorará um elemento diferente, como eixos, engrenagens, molas, 
etc., que são encontrados em geral em maquinarias. Essa coleção de elementos 
não pode ser exaustiva, mas ela ilustrará a maneira como os princípios da pri¬ 
meira parte do livro podem ser aplicados a problemas práticos de projeto. Os 
elementos de máquina selecionados para estudo foram escolhidos parte por causa 
de seu uso comum e parte por causa de sua capacidade de exemplificar alguns 
dos critérios de projeto e falha discutidos na Parte I do livro. A Tabela 9-0 mostra 
as variáveis usadas neste capítulo e faz referência aos casos típicos em que elas 
são usadas. 

O projeto é, por sua natureza, um processo iterativo. Quando nos deparamos 
com o enunciado de um problema de projeto, algumas hipóteses simplificadoras 
são sempre necessárias a fim de começá-lo. A medida que o projeto toma forma, 
os resultados das últimas escolhas de projeto forçarão inevitavelmente o proje¬ 
tista a rever suposições iniciais a respeito das partes já projetadas e modificá-las 
para satisfazer às novas condições. Um exemplo simples desse caso seria o pro¬ 
jeto de um conjunto de engrenagens montadas sobre eixos. Se começarmos por 
projetar os eixos ou as engrenagens (digamos os eixos), quando chegar a hora de 
analisar o segundo dos dois elementos (digamos as engrenagens), seus requisitos 
podem forçar mudanças em algumas das suposições a respeito do projeto do eixo 
feito anteriormente. Mais cedo ou mais tarde, chegaremos a um compromisso 
que satisfaça todas as restrições, mas somente após algumas iterações que inevi¬ 
tavelmente envolvem o reprojeto das partes feitas anteriormente. 

Devido à necessidade de iteração, todo o tempo gasto na colocação da so¬ 
lução do problema em uma ferramenta computacional como uma planilha de 
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Tabela 9-0 Variáveis usadas neste capítulo 5 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

A 

área 

in 2 

m 2 

Caso 7A 

a 

aceleração 

in/s 2 

m/s 2 

Caso 8A 

c 

constante de amortecimento 

lb-s/in 

N-s/m 

Caso 8A, 9A 

Cf 

coeficiente de flutuação 

nenhuma 

nenhuma 

Caso 9A 

d 

diâmetro 

in 

m 

Caso 7A 

E 

energia 

in-lb 

joules 

Caso 9A 

F 

força ou carga 

lb 

N 

todos 

g 

aceleração gravitacional 

in/s 2 

m/s 2 

Caso 8A 

k 

expoente lei dos gases 

nenhuma 

nenhuma 

Caso 7A 

k 

constante de mola ou razão de mola 

lb/in 

N/m 

Caso 8A, 9A 

1 

comprimento 

in 

m 

Caso 7A 

m 

massa 

lb-s 2 /in 

Kg 

todos 

p 

potência 

hp 

watts 

Caso 8A 

p 

pressão 

psi 

Pa 

Caso 7A 

r 

raio 

in 

m 

Caso 7A 

T 

torque 

lb-in 

N-m 

todos 

V 

volume 

in 3 

m 3 

Caso 7A 

V 

velocidade linear 

in/s 

m/s 

Caso 8A 

tv 

peso 

lb 

N 

Caso 8A 

y 

deslocamento 

in 

m 

todos 

(0 

velocidade angular ou rotacional 

rad/s 

rad/s 

todos 

(0„ 

frequência natural 

rad/s 

rad/s 

Caso 9A 

ç 

taxa de amortecimento 

nenhuma 

nenhuma 

Caso 9A 


5 N. de T: As unidades inglesas e a nomenclatura correspondente em português foram apresentadas na 
Tabela 1-4. 


* O estudante pode não conhecer ainda 
todos os aspectos destes problemas de 
escalas mais amplas, mas não deve ficar 
preocupado se alguns detalhes destes tó¬ 
picos de estudos parecerem obscuros. Sem 
dúvida, podem ser encontradas explicações 
mais detalhadas destes tópicos em outra 
disciplina, em experiências posteriores ou 
em estudos de iniciativa própria. Um dos 
aspectos mais interessantes do projeto em 
engenharia é sua abrangência. Devemos 
continuamente aprender coisas novas a fim 
de sermos capazes de resolver problemas 
reais de engenharia. Uma educação em en¬ 
genharia começa no início da universidade 
e está longe de encerrar na graduação. O 
desafio de explorar novos tópicos durante a 
carreira deve ser sempre bem-vindo. 


cálculo ou uma ferramenta de solução de equações será recompensado quando 
você tiver que reprojetar cada parte diversas vezes. Um programa de modelagem 
sólida CAD será também uma ferramenta útil. Na falta de um modelo computa¬ 
cional, você será forçado a refazer todos seus cálculos completamente em cada 
iteração, o que não é nada agradável. Faremos uso extenso das ferramentas com¬ 
putacionais de auxílio de projeto nestes estudos de caso. 

9.1 ESTUDO DE CASO 8A: 

COMPRESSOR DE AR PORTÁTIL* 

Um contratista de construção precisa de um compressor de ar pequeno movido 
por motor à gasolina para comandar martelos de ar em locais remotos de traba¬ 
lho. Um esboço preliminar do projeto é mostrado na Figura 9-1. Um motor de um 
cilindro de 2 tempos com volante está acoplado a uma embreagem para reduzir a 
velocidade do motor e reforçar seu torque de forma apropriada. A taxa de redu¬ 
ção dessas engrenagens precisa ser determinada. O eixo do motor à gasolina de 
2,5 hp roda 3800 rpm. O eixo de saída da caixa de engrenagens comanda o eixo 
de manivela do compressor de um único cilindro Schramm por meio de um aco¬ 
plamento de chaveta. Alguns cálculos termodinâmicos preliminares (ver arquivos 
CASE8-A) indicaram que a taxa de fluxo desejada de 9 cfm com uma pressão 







Capítulo 9 


ESTUDOS DE CASO DE PROJETO 


525 



Desenho esquemático preliminar de um compressor de ar portátil movido por motor à gasolina, caixa de engrenagens, 
acoplamentos, eixos e mancais. 


média efetiva de 26 psig pode ser obtida a partir de um volume de cilindrada de 
25 in 3 em um compressor funcionando a 1500 rpm. 

A Figura 9-1 mostra o motor montado em uma base (que pode ser sobre 
rodas) com seu eixo de saída conectado via uma embreagem ao eixo de entrada 
de um redutor. O redutor contém um único par de engrenagens para reduzir a alta 
velocidade do motor a uma velocidade menor apropridada para o compressor. A 
relação de redução requerida é 1500:3800 ou 0,39:1. O eixo de saída do redutor 
está conectado via um acoplamento à manivela do compressor. Os eixos no com¬ 
partimento do redutor são apoiados em mancais apropriados. A seção transversal 
do compressor mostra a válvula ativa de saída comandada por uma barra operada 
pelo camo e pelo trem de comando de válvula. A válvula de entrada é passiva, 
isto é, aberta e fechada pelas diferenças de pressão e por sua mola leve. A mola 
de válvula na válvula de exaustão deve ser forte o suficiente para manter o segui¬ 
dor em contato com o camo. 

Há vários aspectos deste dispositivo que iremos investigar. Vamos pressupor 
que o motor à gasolina será comprado como uma unidade. O compressor ditará 
as cargas nos elementos entre o motor e ele mesmo; portanto, alguma informação 
se faz necessária a respeito das características carga-tempo do compressor. Os 
eixos, acomplamentos, mancais e engrenagens que transferem a potência do mo¬ 
tor ao compressor serão os elementos principais a serem projetados neste estudo 
de caso. Olharemos também uns poucos elementos dentro do compressor, como 
os parafusos e molas de válvula, porque eles proveem excelentes exemplos do 
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projeto de fadiga. Por causa de suas geometrias complicadas, o projeto de outras 
partes do compressor como o pistão, a barra de conexão e o eixo de manivela é 
mais adequado para a aplicação da análise por elementos finitos (FEA) e não será 
considerado neste estudo de caso. (Veja o Capítulo 8.) 


ESTUDO DE CASO 8A 


Desenho preliminar de um trem de comando de compressor 


*As funções nas Figuras 9-2 e 9-3 foram 
geradas com o programa ENGINE da Refe¬ 
rência 1. 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine a função força-tempo dentro do cilindro do compres¬ 
sor e a função torque-tempo agindo no eixo de entrada do com¬ 
pressor durante qualquer ciclo. 

A velocidade do compressor é 1500 rpm. O compressor tem um 
diâmetro de 3,125 in, um curso de 3,26 in e uma relação eixo 
de conexão-manivela de 3,5. A pressão de entrada é atmosférica 
(14,7 psia), a pressão máxima no cilindro é 132 psig e a pressão 
média efetiva (pme) é 26 psig. O fluxo é 8,9 cfm a pme, dando 
1,6 hp. 

O peso do pistão é 1 lb e o do eixo de conexão é 2 lb, com seu 
centro de massa a 1/3 da extremidade maior. A manivela pesa 
5,4 lb incluindo um contrapeso que a balanceia otimamente 
para minimizar a força de agitação. O expoente na equação da 
lei dos gases é k= 1,13. 

Ver as Figuras 9-1 a 9-3 e os arquivos CASE8-A. 


1 A função força-tempo no cilindro depende da pressão do gás comprimido que, 
por sua vez, depende da geometria do mecanismo biela-manivela e da lei de gás: 

PX\ = px\ («) 


onde p l é a pressão atmosférica (em psia), Vjéo volume deslocado pelo cilindro 
até o ponto morto inferior (BDC - bottom dead center) e p 2 , V 2 são a pressão e o 
volume do ar comprimido no ponto morto superior (TDC - top dead center ), ou 
em qualquer outra posição. Pressupõe-se que o expoente k da lei do gás seja 1,13, 
porque o processo não é isotérmico (k= 1) nem adiabático ( k= 1,4). Também se 
pressupõe como típica uma taxa de compressão de 10,9:1. Uma expressão para o 
deslocamento y do pistão referida a BDC (supondo a constante da manivela co) é 


( 


y = 




r cos0 + Zjl - | ysenO 


2 3 


— I + r 


(b) 


onde r = raio da manivela, l = comprimento da barra de conexão e 9 = ângulo da 
manivela. Ver referência 1 para a derivação da expressão entre parênteses. 

2 A combinação dessas funções com os intervalos de pressão supostos com a cons¬ 
tante da lei de gás dá uma função aproximada para a pressão do cilindro p como 
função do ângulo da manivela para os dados deste problema em particular: 

Se 7t < 0 < 2xc então p = 924^ — —— j - 792^ — —— j senão p = 0 (c) 


Essa função é mostrada na Figura 9-2.* A força F no pistão e na cabeça do cilin¬ 
dro devido à pressão do gás é, portanto, 


F g = P A p = ±pd 1 2 p 


(d) 
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onde A p é a area do pistão e d p o diâmetro do pistão. Esta é a mesma função que 
aquela mostrada na Figura 9-2 multiplicada por uma constante. Uma segunda 
escala está mostrada nas ordenadas dando a força do gás F além da pressão do 
gás p para este problema. 

3 O torque requerido para mover a manivela do compressor tem duas componentes, 
uma da força do gás F e outra das forças inerciais F t devido às acelerações. 11 ' 

T = T g + T, 

onde T g = F g r send^l + ycos0 j (e) 

e T = — mr 2 ( 0 2 ( — sen9 - sen29 - — sen39 

' 2 [21 21 



ângulo de 
manivela (graus) 

FIGURA 9-2 

Pressão e força dentro do cilindro 
durante um ciclo. 


A massa m é definida como aquela do pistão e do pino além da porção do eixo de 
conexão (cerca de 1/3) que se considera estar atuando no pistão." 1 Quando os va¬ 
lores para este problema são substituídos em (e), a função torque-tempo resulta 
como mostrado na Figura 9-3.* 


As funções força-tempo e torque-tempo mostradas nas Figuras 9-2 e 9-3 
pressupõem que a velocidade do eixo seja essencialmente constante. Esta é uma 
suposição razoável para uma condição de regime, uma vez que o motor que o está 
comandando seja controlado e tenha um volante para suavizar suas oscilações de 
velocidade. Essas funções de força e torque definem cargas variáveis no tempo 
que os eixos, acoplamentos e engrenagens sentirão, e portanto são o ponto de 
partida para o projeto. Por causa da variação temporal das cargas, todas as partes 
estarão sujeitas a carregamento de fadiga e devem ser projetadas levando isso em 
consideração, usando as teorias delineadas nos Capítulos 6 e 7. 



ângulo de manivela (graus) 

FIGURA 9-3 

Função torque-tempo no eixo 
manivela com co constante. 


9.2 ESTUDO DE CASO 9A: 

LEVANTADOR DE FARDOS DE FENO 

Um produtor de leite em Bellows Falis, Vermont, precisa de um pequeno guin¬ 
cho para levantar fardos de feno e depositá-los no estábulo. Uma ideia preli¬ 
minar para o projeto é mostrada na Figura 9-4. Um motor elétrico é acoplado 
a um par de engrenagens sem-fim para reduzir sua velocidade e aumentar o 
torque adequadamente. A melhor relação para essa redução deve ser determi¬ 
nada. O eixo de saída do redutor está acoplado ao eixo do tambor do guincho, 
e ambos giram sobre rolamentos a serem escolhidos. O tambor serve como um 
cabrestante ao redor do qual é enrolada uma corda que tem um gancho forjado 
na sua extremidade. O conjunto completo do guincho será, por fim, suspenso 
pelos caibros no sótão, sobre uma escotilha central. Os fardos de feno serão 
amarrados abaixo manualmente e removidos acima também manualmente. O 
motor elétrico é reversível, e o conjunto roda e sem-fim deve ser projetado 
para se travar automaticamente a fim de manter a carga quando o motor for 
desligado. 

A descrição do problema acima está muito desestruturada, porque ela não 
dá informações a respeito do tamanho e peso de um fardo de feno nem o número 
de fardos que devem ser levantados de uma vez para uma maior eficiência. Essas 
considerações, em combinação com a escolha do diâmetro do tambor do guincho, 

determinarão os requisitos de torque que o trem de comando terá que satisfazer. - 

A carga de arranque pode ser significativamente mais alta que a carga levantada As f , unções nas Flguras 9-2 e 9-3 foram 

geradas com o programa ENGINE da refe- 

em regime devido a carga de choque que ocorre quando a folga e pnmeiramente r ência i 
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removida da linha e a carga é levantada. O carregamento dinâmico no arranque 
será modelado usando um programa de solução para equações diferenciais. 


ESTUDO DE CASO 9A 


Desenho preliminar de um guincho de levantamento 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine a função força-tempo no cabo de alçamento, o diâ¬ 
metro necessário do tambor e a função torque-tempo que atuam 
no eixo do tambor do guincho durante qualquer ciclo. Defina 
a relação de engrenamento, potência e torque requeridos pelo 
motor. 

O peso dos fardos de feno variam dependendo do seu conteúdo 
de umidade, mas pode-se pressupor que pesem, em média, cer¬ 
ca de 60 lb. O caminhão de feno suporta 100 fardos e o fazen¬ 
deiro gostaria de descarregá-los em 30 min. A altura média de 
levantamento é 24 ft. 

A corda de Náilon de 3/4 in tem uma resistência mínima à rup¬ 
tura de cerca de 8000 lb e uma constante de mola de cerca de 
50000 lb/in por ft de comprimento sob tensão axial. 

Ver as Figuras 9-4 a 9-6 e os arquivos CASE9-A. 


1 A carga nominal depende do número de fardos a serem levantados por vez e do 
peso de qualquer estrutura usada para aguentar os fardos. Para descarregar 100 
fardos do caminhão, um por vez, em 30 min, é preciso que a taxa média de far¬ 
dos seja de 100/30 = 3,3 fardos/min, ou de um período médio de 18 s por fardo. 
Uma vez que parte desse tempo deve ser usada para retornar o carregador vazio 
ao chão, não usamos todos os 18 s para levantar a carga. Também devemos des¬ 
tinar algum tempo para o carregamento manual e o descarregamento dos fardos 
no alto e no chão. A porção do período completo durante o qual o mecanismo 
está funcionando é chamado seu ciclo ativo. Vamos supor que 1/3 do período 
seja usado para carga/descarga, 1/3 para levantar e 1/3 para baixar. Isso permite 
6 s por fardo se levantarmos somente um fardo por vez. A velocidade média de 




Guincho movido a motor com trem de engrenagens, eixos, mancais e acoplamentos. 
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levantamento teria de ser então 24 ft/6 s = 4 ft/s. Um arranjo melhor poderia ser 
carregar 2 fardos por vez no levantamento. Isso dobra o período para 36 s, dupli¬ 
ca o tempo disponível para levantamento para 12 s e baixa a velocidade média 
para 2 ft/s, ainda mantendo o mesmo ciclo ativo. 

2 A carga com dois fardos no carregamento é 120 lb. A carga morta será o peso da 
corda, do gancho e de qualquer plataforma ou estrutura usada para suportar os 
fardos. Uma vez que a estrutura ainda tem de ser projetada, seu peso é desconhe¬ 
cido. Nós suporemos que podemos manter esse peso morto abaixo de 50 lb. A 
carga nominal total será então 170 lb para a fase de levantamento e 50 lb para a 
fase de descida da carga. 

3 Em estado de regime, a carga na corda deve ser o número acima. Contudo, no 
arranque, a carga pode ser significativamente maior devido à necessidade de ace¬ 
lerar a carga a sua velocidade de regime e devido também ao fato de que existem 
ambas a massa e a mola no sistema. A combinação de massa e mola em um sis¬ 
tema dinâmico permite oscilações que ocorrem à medida que a energia cinética 
da massa móvel é transferida à energia potencial na mola elástica e vice-versa. 
A corda é a mola. Quando a folga na corda é subitamente reduzida em relação à 
massa da carga, a corda esticará, guardando energia potencial. Quando a força na 
corda estendida se torna suficiente para mover a carga, ela acelerará a carga para 
cima, aumentanto sua velocidade e transferindo a energia potencial da corda para 
energia cinética na massa. Se a massa acelerar suficientemente, ela afrouxará a 
corda outra vez. Quando a massa cai para afrouxar, o ciclo se repete. Assim, à 
medida que ela arranca, a força na corda pode oscilar de zero até algum valor 
significativamente maior que aquela carga de regime. Calcular o carregamento 
dinâmico requer escrever e resolver as equações diferenciais de movimento para 
o sistema. 

4 A Figura 9-5 a mostra um esquema simplificado da porção do sistema dinâmico 
contendo a massa levantada e a mola da corda. A Figura 9-5 b mostra o sistema 
modelado como uma massa concentrada suportada por uma mola e um amor¬ 
tecedor. A Figura 9-5c mostra o diagrama de corpo livre (DCL) da massa sob 
influência do seu peso W, a força da mola F s e a força do amortecedor F d . Escre¬ 
vendo a equação da segunda lei de Newton para este DCL, temos: 


F = ma 



W .. 

F s +F d -W = —y 2 

8 


(a) 

onde F s = k(y x - y 2 ) 


(b) 

II 

Ci 

V- 

1 

Vd- 



Substituindo as condições iniciais: 
quando í = 0 3 ^( 0 ) = 0 , ^(o) = v 0 , 

y 2 (o) = o, 

'Tj 

O 

II 

CS 

de onde ^(0) = 0, b d (o) 

= 0 

(d) 


my 2 = fc(y, - y 2 ) + - y 2 ) - W 

y 2 = ~í k {yi ~ .u) + c (>í - v 2 )- w] 


tambor do 



(a) Sistema dinâmico 



(b) Modelo 
discretizado 



W | 

(c) Diagrama de 
corpo livre 

FIGURA 9-5 

Sistema dinâmico, modelo 
discretizado e diagrama de corpo 
livre de uma corda de alçamento. 


Se y, = v, >’, = ví 


então 


y 2 = 


-(vt-y 2 ) + —(v-y 2 )-g 


(e) 
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* Automatic Solution of Differential Equa- 
tions (Solução Automática de Equações 
Diferenciais), por Maj. Abram Jack e Maj. 
James D. Brown, U.S. Military Academy, 
West Point, N.Y. Observe que este pacote 
está disponível no U.S.M.A. e está incluído 
no CD. 


5 As constantes para esta equação são definidas como segue: 

o/i in 

v = 24 — 


TI7 W 170 ... lb-s 2 

W = 170 lb, m = — =-= 0,44- 

g 386 in 

k = 50000 lb,/ ‘ n /24ft = 2083 — 
ft / in 


(/) 


O amortecimento crítico, c c , é facilmente calculado a partir dos valores conheci¬ 
dos da massa e constante de mola. Esse sistema é apenas ligeiramente amorteci¬ 
do pelo atrito interno da corda. Vamos pressupor que sua razão de amortecimento 
real para o amortecimento crítico, z, seja cerca de 10% (0,1) e utilizá-lo para 
calcular um valor de amortecimento pela Equação (e). 



c = Çc = 0,10(61) = 6,1 — 
v ' in 


c 

m 


6,1 

0,44 


14 


fe) 


6 A Equação (e) foi resolvida com o pacote simulador ASDEQ.* A aceleração da 
carga durante o primeiro segundo de operação está mostrada na Figura 9-6 a. A 
aceleração de descida (gravidade) foi considerada negativa. Observe os períodos 
de aceleração negativa (um valor limite de —g) durante os quais a carga está em 
queda livre e a corda está frouxa sem tensão. A força na corda durante o primeiro 
segundo de operação está mostrada na Figura 9-6 b. Observe que a força de tra¬ 
ção sobe a mais de quatro vezes a carga nominal na primeira oscilação e então 
cai a zero à medida que a corda fica frouxa, porque ela não aguenta força de com¬ 
pressão. Esse padrão se repete por 3 ciclos até quando o amortecimento reduz as 
oscilações ao ponto em que a corda fica sempre em tração. Depois de 10 ciclos, 
ele se estabiliza ao valor da carga nominal. 

7 O torque requerido para mover o eixo do tambor dependerá das cargas dinâmicas 
recém-calculadas e do diâmetro do tambor selecionado. Um diâmetro muito pe¬ 
queno causará tensões muito altas e desgaste da corda. Um diâmetro muito gran¬ 
de aumentará o torque requerido e aumentará o tamanho do pacote. Uma corda 
de 3/4 in de diâmetro pode ser enrolada ao redor de um tambor de diâmetro de 
20 in. Sendo T = Fr, o torque requerido no eixo será 10 vezes a tensão na corda 
(usando in-lb) e teremos as mesmas variações, como mostrado na Figura 9-6 b. 




FIGURA 9-6 

Aceleração e força no cabo durante o arranque de levantamento da carga. 
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8 A potência média requerida pode ser facilmente encontrada por meio da mudan¬ 
ça na energia potencial no intervalo desejado. Para elevar uma carga de 170 lb, 
24 ft em 12 s, é necessário: 


P = 


1701b (24 ft) 
12 s 


340— = 0,62 hp 

s 


(h) 


Como haverá perdas no trem de engrenagem e no guincho, será preciso uma 
potência de entrada maior que esta, digamos 1 hp, como primeira tentativa. É 
desejável mantê-la neste nível ou em um menor, uma vez que motores de maior 
potência requererão maiores voltagens que 110V. 

Essa potência média se baseia na carga nominal. A carga de pico no arranque re¬ 
quer maior potência. Em vez de dimensionar o motor para acomodar o transien¬ 
te na carga de arranque, outra alternativa é prover efeito de volante no sistema 
suficiente para suprir o pulso transiente de energia de forma a fazê-lo passar à 
fase de arranque. E possível que a inércia rotacional do tambor e da engrenagem 
sem-fim supram a quantidade suficiente de efeito de volante, pressupondo que o 
guincho ganhe velocidade antes que a corda se tensione. 

9 A velocidade angular média do tambor é determinada pela velocidade média 
linear da corda, que é 2 ft/s. Em um raio de 10 in do tambor, isso resulta em: 
v 24 in/s _ . ,, 

co = — =-= 2,4 rad/s = 23 rpm (;) 

r 10 m 


10 Motores elétricos para operação a 60 Hz AC são feitos em poucas velocidades ro- 
tacionais padronizadas, sendo as mais comuns 1725 rpm e 3450 rpm. Essas velo¬ 
cidades derivam das velocidades sincrônicas da frequência da linha de 1800 rpm 
e 3600 rpm menos algum escorregamento nesses motores não sincronizados. Para 
minimizar a relação de engrenamento no conjunto sem-fim, deveríamos escolher 
a menor das duas velocidades padronizadas, ou 1725 rpm. Isso dá uma relação 
de engrenamento desejada de 23:1725 ou 1:75. Essa relação pode ser obtida com 
uma combinação de um único estágio no sem-fim, sendo portanto factível. 

11 Para resumir os parâmetros determinados neste estudo de projeto preliminar, es¬ 
tamos buscando projetar um sistema que tenha 1 hp, 1725 rpm, um motor elétri¬ 
co de 110 V AC, que comande um conjunto sem-fim e roda com relação 1:75 de 
redução que, por sua vez, comanda o tambor de um guincho de diâmetro de 20 in 
a 23 rpm. Uma corda de 3/4 in é enrolada ao redor do tambor e seu gancho forja¬ 
do, atado a uma plataforma que pesa não mais que 50 lb e suporta estavelmente 
dois fardos de feno de até 60 lb cada. Essas são as especificações que constituem 
o trabalho para nosso projeto. 


O problema, que estava originalmente desestruturado, agora tem uma certa 
estrutura que pode ser usada como ponto de partida para um projeto mais deta¬ 
lhado de vários componentes. Alguns dos componentes deste tópico de estudos 
serão analisados nos capítulos a seguir, nos quais os tópicos relevantes, como ei¬ 
xos, engrenagens, mancais, etc., são apresentados. Observe que, embora a carga 
seja relativamente estável ao longo do tempo neste dispositivo, as oscilações de 
arranque e os ciclos repetidos de utilização transformam este problema em um 
problema de projeto de fadiga, como acontece praticamente em qualquer má¬ 
quina. As partes estão sujeitas a carregamento de fadiga e devem ser projetadas 
levando isso em conta, usando as teorias descritas nos Capítulos 6 e 7. 

9.3 ESTUDO DE CASO 10A: MÁQUINA DE TESTE DE 
CAMO 

Precisa-se de uma máquina que permita a medição das características dinâmicas 
de camos. Essa máquina deve ser dinamicamente silenciosa, ter deflexões mini- 
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mas e prover uma velocidade rotacional praticamente constante, mas ajustável 
por causa das variações nas cargas de torque dos camos. São fornecidos instru¬ 
mentos para medir as forças dinâmicas e as acelerações do seguidor de camo. A 
montagem do levantador de 1 in para testar camos pode ser projetada sob medida 
para ajustar-se à máquina de teste. Os perfis do camo estão definidos. A velocida¬ 
de rotacional deve ser tão alta quanto possível, sem causar qualquer sobressalto 
no seguidor. Os camos devem ser fácil e rapidamente substituíveis na máquina. 
Os camos trabalharão em um banho de óleo que deve estar contido dentro da 
máquina. 

Isto também é a declaração de um problema desestruturado que permite ao 
projetista uma série de opções com respeito à solução. Procuraremos, a seguir, 
limitar mais o problema com suposições e cálculos preliminares a fim de permitir 
que seja possível um projeto mais detalhado. 



FIGURA 9-7 

Camo de quatro estágios. 


ESTUDO DE CASO 10A 


Desenho preliminar de um dispositivo de teste dinâmico de camo 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Defina um conceito preliminar de projeto para satisfazer as res¬ 
trições gerais do problema listado acima. Determine a função 
força-tempo atuando no seguidor e a função torque-tempo no 
eixo do camo durante qualquer ciclo. Defina a relação de co¬ 
mando, bem como a potência e torque requeridos pelo motor. 

Os camos de quatro estágios têm um diâmetro mínimo de 6 in e 
um diâmetro máximo de 8 in. O levantador tem 1 in. O seguidor 
de rolamento tem diâmetro de 2 in. Os camos são movidos a 
180 rpm. A forma do camo está mostrada na Figura 9-7. 

Devem ser usados mancais de deslizamento em todos os luga¬ 
res, porque mancais com elementos de rolamento introduzem 
muito ruído. Um motor DC de velocidade controlada será usado. 

Ver as Figuras 9-7 a 9-13. 


1 Um projeto preliminar é mostrado na Figura 9-8. O eixo do camo é afunilado 
para receber um cone no camo. Isso evita o uso de chavetas, que podem introdu¬ 
zir vibração e ruído na reversão do torque. O camo será engastado axialmente ao 
eixo para localização concêntrica. Um pino redondo para raios grandes tranca o 
camo ao cubo para estabelecer a posição zero. Esse arranjo permite remoção e 
instalação rápida ao fazer a mudança dos camos. 

2 Um volante é fixado ao eixo do camo para prover modulação das oscilações de 
velocidade durante variações de torque. O volante também serve como uma polia 
para uma correia plana proveniente da polia menor do motor a fim de reduzir a 
velocidade do eixo de camo adequadamente. 

3 O braço do seguidor é pivotado a 12 in do eixo do camo e carrega um segui¬ 
dor comercial de rolamento movendo-se em um mancai de deslizamento. Uma 
mola helicoidal de tração força o elemento rolante do braço do seguidor contra 
o camo. Essa mola deve ser descarregada e removida para trocar o camo e, 
então, retensionada para o novo camo. A tampa, que é pivotada no braço do 
seguidor, aplica tensão à mola quando fechada e remove a tensão quando ela 
está aberta. 

4 Acelerômetros e transdutores de força são colocados sobre o pivo de rolamento e 
entre este e o braço do seguidor para medir os parâmetros desejados. 

5 O conjunto é montado em uma base com formato de caixa que o suporta, proven- 
do-lhe rigidez, e que também contém uma câmara de óleo, que pode ser aberta, 
ao redor do camo. A base pode ser montada em rodas para mobilidade, ou em 
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FIGURA 9-8 

Mecanismo de teste dinâmico de camo - um esquema geral de projeto. 


pernas alçáveis para estabilidade. O motor é montado na base sobre isoladores de 
vibração de borracha. A eletrônica para o controle do motor e a instrumentação 
fica contida dentro da base. 

6 O projeto do camo em si, junto com sua velocidade rotacional, determina a mag¬ 
nitude e a forma da aceleração do braço do seguidor. Essa função aceleração do 
seguidor, gerada pelo programa DYNACA.M, 12 está mostrada na Figura 9-9. A 
função aceleração multiplicada pela massa efetiva do seguidor é um componen¬ 
te da força dinâmica necessário para o cálculo da tensão. O sistema dinâmico 
do camo e seguidor pode ser modelado como um sistema linearizado, de parâ¬ 
metros discretizados e de um único grau de liberdade, como mostrado na Figura 
9-10. O movimento da linha de centro do elemento rolante no braço giratório 
do seguidor acontece verdadeiramente ao longo de um arco, mas esse arco é 
bastante plano neste projeto devido ao comprimento do raio do braço. O erro em 
se pressupor que o movimento do rolamento seja linear sobre sua curta trajetória 
é mínimo. Uma porção da massa do seguidor móvel é considerada, então, como 
concentrada no elemento rolante de modo a ser dinamicamente equivalente. Da 
segunda lei de Newton, a equação diferencial para o sistema discretizado na 
Figura 9-10 é 131 



F(t) — F d — F s = rny 

onde F d = cy, F s = ky + F pl 

F(t) = my + cy + (ky + F pl ) 


e 


(a) 
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ângulo do eixo de manivela (graus) 

FIGURA 9-9 


Função de aceleração para camo sobre 1 ciclo. 


A força de mola F s tem duas componentes. A constante de mola k vezes a de¬ 
flexão y é adicionada a qualquer força inicial F pl criada pela pré-carga da mola 
na instalação. A força de amortecimento F d é proporcional à velocidade por um 
coeficiente de amortecimento c. 

7 A Equação (a) pode ser resolvida cinemática e estaticamente nesse caso, já que 
estamos mantendo uma velocidade angular constante e que o deslocamento (y), 
velocidade (y) e a aceleração (y) são funções definidas do tempo. O valor de m 
dependerá do nosso projeto do braço do seguidor e de qualquer coisa fixada a ele 
como massa móvel, a exemplo do elemento rolante. O valor do fator de amorte¬ 
cimento, c, é, às vezes, difícil de prever, e a forma usual de estimar seu valor é 
definir uma taxa esperada de amortecimento Ç para o tipo de sistema e calcular o 
amortecimento a partir de 

c = 2 Ç/m co „ 



Koster [41 descobriu que um valor típico do Ç para sistemas de camo-seguidor é 
de cerca de 0,06. O fator co n é a frequência natural não amortecida do sistema. O 
valor da constante de mola, k, está sob controle do projetista, assim como a quan¬ 
tidade de pré-carga de mola, F ps . Iremos projetar mais tarde uma mola adequada 



y. y. y 


\\\\\ 


(a) Sistema físico 


( b) Modelo de parâmetros discretizados (c) Diagrama de corpo livre 


FIGURA 9-10 

Sistema linearizado camo-seguidor. 
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(a) Força de mola insuficiente permite saltos ao seguidor (b) Força de mola suficiente mantém a força dinâmica positiva 

FIGURA 9-11 

Força dinâmica entre o camo e o seguidor do camo. 


para este sistema que irá proporcionar valores apropriados para essas variáveis. 
Observe que não podemos calcular numericamente a carga dinâmica no sistema 
até que tenhamos projetos preliminares das partes móveis a fim de definir suas 
massas. Neste ponto, podemos definir um valor adequado de k e F pl e, então, 
tentar projetar uma mola viável que forneça aqueles valores. 

8 Para uma massa, uma razão de amortecimento e uma função de aceleração da¬ 
das, a escolha de k e F pI determina se o seguidor saltará para fora do camo du¬ 
rante a descida. A Figura 9-1 ln mostra o efeito na força dinâmica F(t) de uma 
combinação muito pequena de k e F As áreas sombreadas realçam porções 
onde a força dinâmica é negativa. Uma união camo-seguidor não pode for¬ 
necer uma força negativa, da mesma forma que a corda do tópico de estudos 
anterior não pode suportar uma força de compressão. Assim, a constante de 
mola e a pré-carga devem ser aumentadas de alguma maneira até que a função 
força-dinâmica permaneça positiva durante todo o ciclo, como mostrado na 
Figura 9-11 b. 

9 Para este estudo de caso, definiremos a geometria do braço do seguidor como 
mostrado na Figura 9-12. É um sólido de seção transversal retangular de alumí¬ 
nio de 2 in x 2,5 in, recortado internamente ao redor do seguidor por motivos de 
folga. A distância do pivô ao rolo seguidor é 12 in com uma extensão de 10 in 



FIGURA 9-12 

Dimensões do braço do seguidor. 
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além do pivô para balanço. Ele se extende 6 in além do rolo seguidor para pren¬ 
der a mola. A massa efetiva do braço do seguidor refletida à linha de centro do 
rolo, mais a massa do rolo e seu pivô, é 0,02 lb-s 2 /in. Usando o valor da massa 
efetiva e aplicando uma constante de mola à extremidade do braço de k = 25 lb/ 
in e uma pré-carga de mola de F pl = 25 lb (que se traduz em valores efetivos de k 
= 56,25 e F pl = 37,5 lb no seguidor), chegamos à função força-dinâmica mostrada 
na Figura 9-11 b. O pico da força dinâmica é 110 lb e a força mínima é 13 lb no 
camo-seguidor. A deflexão da mola é 1,5 in. 

10 O torque no eixo do camo pode ser encontrado por 1 ' 


T(t) 


F (')y 


(c) 


Essa função torque para os valores supostos acima está mostrada na Figura 9-13. 
O torque máximo é 176 in-lb e o torque mínimo é -204 in-lb. O torque médio é 
7 lb-in. 


11 O volante é de 24 in de diâmetro e 1,88 in de espessura de aço sólido. O momen¬ 
to de inércia da massa é I = 44 blob-in. O coeficiente de flutuação, C f , para este 
volante foi encontrado por integração da função torque-tempo da Figura 9-13, 
pulso por pulso, para encontrar a máxima energia de oscilação E sobre um ciclo. 
Essa integração foi feita numericamente com o programa DYNACAM e dá E = 
3980 in-lb de energia para um ciclo. O coeficiente de flutuação é então 161 


C/ = 


3980 


/ co 


44(18,85) 2 


= 0,25 


(d) 


Apesar do tamanho e do peso (220 lb) relativamente grandes deste volante, ele 
dá apenas 75% de redução no torque de pico, porque sua velocidade angular 
é muito baixa. Volantes precisam de alta velocidade ou massa muito alta para 
serem efetivos. O torque máximo com esse volante é reduzido a 47 in-lb e o 
torque mínimo é agora -48 in-lb. O torque médio é imutável em 7 lb-in. A 
forma da função de torque é a mesma que na Figura 9-13 com esses valores 
reduzidos de pico. 

12 A potência média requerida é bem pequena (cerca de 0,02 hp), mas é necessário 
dimensionar o motor para encarregar-se do torque máximo a fim de manter a 
velocidade constante requerida. Usando o valor do torque de pico com a velo¬ 
cidade operacional do volante e do eixo do camo, temos um nível de potência 
mínimo de 



Ângulo do eixo do camo (graus) 

FIGURA 9-13 

Torque no eixo do camo sem volante. 
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= T pico u = 47 lb-in| 18,9— | = 888 


, rad 
s 


in - lb = 74™ = 0,14 hp 
s 


(e) 


Como as perdas por atrito foram apenas estimadas por alto neste caso e outros 
camos operarão a velocidades mais altas, um motor de 1/2 hp DC de velocidade 
controlada foi selecionado para comandar o eixo do camo. Este usa uma fonte 
de potência de 110-V AC para o controlador de retificação/velocidade do motor. 

13 Precisamos selecionar uma razão de velocidade para a correia de comando do 
motor ao volante. Uma vez que o motor tem velocidade controlada no intervalo 
de operação de 0-1800 rpm, podemos escolher um intervalo mais amplo para as 
velocidades operacionais do que aquelas ditadas para o camo em questão, que 
necessita de 180 rpm. Um intervalo de 0-400 rpm é razoável, desde que ponha¬ 
mos um motor no meio desse intervalo de velocidades para este camo e permi¬ 
tamos que outros camos sejam operados ou mais rápida ou mais lentamente. O 
diâmetro da polia de comando é, então. 


d mt =d exf ( ^ L = 24^- = 5,33 in 
co,„. 1800 


(/) 


14 Os arquivos referentes a este estudo de caso encontram-se no CD com o nome 
CASEIO. 


Muitos outros detalhes precisam ser considerados para chegar a um projeto aca¬ 
bado, mas esses cálculos preliminares parecem indicar que o projeto proposto é vi¬ 
ável. Para informações mais detalhadas acerca da modelagem da dinâmica do camo 
neste estudo de caso, ver os Capítulos 8 e 15 da referência 1. Em capítulos posterio¬ 
res deste texto, continuaremos o estudo dos vários aspectos deste tópico, pois eles se 
relacionam a tópicos subsequêntes tais como o projeto de mancais e molas. 

9.4 RESUMO 

Este capítulo apresentou cálculos preliminares de projeto para alguns estudos 
de caso relacionados a máquinas simples. A intenção é incorporar estudos mais 
aprofundados sobre esses casos em capítulos subsequentes que lidarão com o 
projeto de elementos comuns a uma ampla variedade de máquinas. O espaço não 
nos permitirá um tratamento completo de todos os detalhes envolvidos no projeto 
de qualquer destes estudos de caso, mas esperamos que suas apresentações deem 
alguma ideia a respeito da forma em que o projeto deve integrar uma variedade 
ampla de requisitos, em geral conflitantes, até se obter um produto funcionando. 

Vários projetos abertos são também listados no final deste capítulo. Eles po¬ 
dem ser usados como tarefas de projeto de longa duração para serem desenvol¬ 
vidos por indivíduos ou grupos. Ou, subconjuntos dos projetos sugeridos podem 
ser escolhidos como tarefas de projeto para várias semanas. 

9.5 REFERÊNCIAS 
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9.6 PROJETOS DE DIMENSIONAMENTO 

Estes problemas de grande escala estão intencionalmente desestruturados e são 
típicos dos projetos reais de engenharia. De fato, a maioria deles são problemas 
reais. Eles têm, portanto, muitas soluções válidas. Se alguns destes problemas de 
projeto foram “inventados” para este capítulo, a maioria vêm da experiência do 
autor como consultor ou de projetos mais avançados destinados a alunos do autor 
no Worcester Polytechnic Institute. Nesse caso, os projetos foram tipicamente 
feitos por um grupo de dois a quatro estudantes em um período de três a quatro 
trimestres (21 a 28 semanas) e em geral resultaram em um protótipo funcional 
da solução. As versões de tais projetos avançados mostrados aqui foram simplifi¬ 
cadas ou truncadas com a intenção de que eles possam ser solucionados por um 
grupo de estudantes em um semestre. Os problemas foram também encurtados 
para satisfazer a estrutura e o tempo disponíveis em uma disciplina típica sobre 
projeto em nível de graduação. Alguns dos projetos listados aqui foram usados 
com sucesso pelo autor como projetos de longo prazo na disciplina para a qual 
este texto foi feito. 

9-1 Complete o projeto de um compressor de ar portátil no Estudo de Caso 8 A. Ob¬ 
serve que algumas partes deste projeto são enfocadas em capítulo posteriores. 

9-2 Complete o projeto do guincho de elevação no Estudo de Caso 9A. Observe que 
algumas partes deste projeto são enfocadas em capítulos posteriores. 

9-3 Complete o projeto da máquina de teste de camo no Estudo de Caso 10A. Ob¬ 
serve que algumas partes deste projeto são enfocadas em capítulos posteriores. 

9-4 Os Estudos de Caso 5A e 5B. no Capítulo 3, descrevem o projeto de um meca¬ 
nismo de quatro barras de uma máquina de exposição. Complete o projeto deta¬ 
lhado desse mecanismo com base na informação dada naqueles estudos de caso. 
Alguns aspectos que não foram enfocados lá são o tamanho do trem de engrena¬ 
gem para reduzir a velocidade do motor, os mancais, o torque de acoplamento, o 
volante e as tensões. 

9-5 Projete um rachador para troncos de madeira que seja seguro e que possua as 
seguintes características: 

• Que possa ser guinchado a velocidades de rodovias atrás de uma camioneta 
grande. 

• Um motor a gasolina de 8 hp comanda uma bomba hidráulica de dois estágios 
que, por sua vez, pressuriza um cilindro hidráulico para rachar o tronco de 
madeira. 

• Que acomode troncos de madeira de 2 ft de comprimento. 

• Que gere 15 toneladas de força no tronco contra uma cunha cortante estacio¬ 
nária. 

• Que tenha uma gaiola de segurança que cubra a área do tronco/cunha/cilindro 
durante a divisão para prevenir ferimentos no operador. Essa gaiola deve desli¬ 
zar (manualmente) para fora para carregar/descargar os troncos e estar travada 
de tal maneira que fique posicionada antes que o cilindro hidráulico se mova. 

9-6 Projete uma cápsula de inspeção para ser baixada em um poço de petróleo a uma 
profundidade de 5000 ft. A cápsula deve caber em um furo de 6 in de diâmetro 
com pelo menos 10 % de folga diametral, ter uma fixação conveniente para des¬ 
cida do cabo e um porto para lente de quartzo de 1,5 in de diâmetro na parede do 
poço. Cabos de corrente de 0,5 in de diâmetro e cabos de comunicação passam 
através da extremidade superior do cilindro. Alguns cuidados de projeto são a 
pressão hidrostática a essa profundidade, a natureza abrasiva das pedras das pa¬ 
redes do poço e a integridade hidráulica da vedação ao redor do porto das lentes 
e cabos de corrente. A cápsula tem uma atmosfera de nitrogênio seco a 800 psig. 
Projete para uma vida finita de pelo menos 1£4 inserções/retiradas de um poço. 
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9-7 Projete um carrinho de compras motorizado movido à bateria capaz de carregar 
uma pessoa de 200 lb mais 50 lb de compras pelos corredores de um supermer¬ 
cado. Ele deve acomodar pelo menos metade do volume de produtos alimentí¬ 
cios de um carrinho de compras convencional manual, ter velocidade limitada, 
ser seguro contra tombamentos e requerer pressão constante nos seus controles 
para funcionar. Quando a corrente é cortada, um freio automático deve pará- 
-lo dentro de 1 ft. Destinado a usuários que são idosos ou convalescentes. Deve 
operar por 1 hora entre recargas. 

9-8 A Figura P9-1 mostra a geometria e as dimensões do sistema de suspensão 
traseira de uma motocicleta popular para todo tipo de terreno. A roda é colo¬ 
cada na extremidade do elo 4, que é parte de uma conexão de quatro barras 
1-2-3-4, onde 1 é a armação da motocicleta, 2 é um balanço triangular e 3 é 
um acoplador binário conectando o 2 ao 4. O amortecedor 5 está pivotado ao 
elo 2 e desliza no cilindro do amortecedor 6. O cilindro do amortecedor 6 está 
pivotado na armação 1. O deslizamento vertical total do eixo traseiro é de cer¬ 
ca de 12 in. 



FIGURA P9-1 

Geometria de um sistema de suspensão para roda traseira de uma motocicleta para 
todo terreno. 
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A Figura P9-2 mostra o resultado de uma simulação dinâmica de uma moto¬ 
cicleta de 250 lb com um passageiro de 200 lb viajando a 18 mph. saltando 
3 ft verticalmente e caindo sobre a roda traseira.* Os gráficos na Figura P9-2 
mostram a força dinâmica resultante no eixo traseiro e no pivô do elo 4. Cal¬ 
cule a suspensão traseira com base nos dados de carregamento e geometria. 
Alguns cuidados de projeto são: o amortecedor funciona como uma coluna, os 
pinos do pivô funcionam em cisalhamento e os elos funcionam em flexão mais 
tração ou compressão em alguns casos. Será útil inspecionar um sistema de 
suspensão de motocicleta similar para obter informações adicionais sobre seu 
projeto geral. 

*Esta simulação foi feita usando o pacote 9 ' 9 Motocicletas para todo tipo de terreno tipicamente têm controle de corrente e 

de programas Working Model da Knowled- catraca para o eixo de saída da transmissão para a roda traseira. Algumas moto- 

ge Revolution. cicletas para estrada usam eixos de transmissão fechados e comandos de engre- 
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FIGURA P9-2 

Simulação das forças geradas pelo salto e queda de uma motocicleta sobre sua roda traseira. 
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nagem, em vez de corrente e catraca. A vantagem das transmissões por corrente 
está na sua leveza, mas a exposição à poeira e ao barro das estradas de terra 
reduz sua confiabilidade. Os comandos de eixos fechados são protegidos desses 
elementos. Projete um sistema leve de comando por eixo para a motocicleta para 
todo tipo de terreno das Figuras P9-1 e P9-2. Pressuponha um motor de 60 hp 
a 9000 rpm. A relação de engrenamento em baixa velocidade é 1:4, ea relação 
final de transmissão do eixo de saída para a roda traseira seria aproximadamente 
1:3,5. Pelo menos uma junta universal será necessária no eixo de comando para 
acomodar o movimento da suspensão. Alguma combinação de engrenagens 
retas (ou helicoidais) e cônicas será necessária. Mancais, caixa e vedação conve¬ 
nientes devem ser especificados. Será de grande valia inspecionar um sistema de 
eixo de comando de uma motocicleta similar para obter informações adicionais 
sobre seu projeto geral. 

9-10 O exército deseja uma máquina para testar botas de combate quanto à sua dura¬ 
bilidade. Essa máquina deve imitar, tão próximo quanto possível, a geometria e 
as forças de um soldado típico caminhando em botas de combate, como mostra¬ 
do na Figura P9-3. Ela deve repetir esse movimento por um número ilimitado de 
ciclos até que o couro da bota se rompa. Somente uma bota será colocada no pé 
da prótese que está atada à máquina de teste. Projete-a para vida infinita. 


(«) 




FIGURA P9-3 

Forças (a) e geometria ( b) típicas de caminhada. 
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FIGURA P9-4 

Absorvedores de choque de uretano em dois tamanhos para uso em sistemas de 
suspensão automotiva. 


9-11 Uma empresa que fabrica absorvedores de choque moldados de uretano, como 
mostrado na Figura P9-4, quer uma máquina de teste que impacte repetidamente 
esses absorvedores de choques para determinar sua durabilidade. A força-defle- 
xão estática característica de um absorvedor de choque tamanho 1 é mostrada na 
Figura P9-5. A ideia sugerida é a de um peso caindo que impactará o absorvedor 
de choque. Um mecanismo de retorno para levantar e repetidamente deixar cair 
o peso é requerido. Uma análise dinâmica deve ser feita para determinar o tama¬ 
nho e a altura do peso necessário para comprimir completamente o absorvedor 
de choques especificado. 


Curva força estática versus deflexão 
Absorvedor de choque pequeno 



Curva força-deflexão estática para absorvedor de choques de uretano tamanho 
pequeno. 
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FIGURA P9-6 

Geometria da alicate de pressão. 


9-12 O alicate de pressão mostrado na Figura P9-6 é usado para amassar (escoar) co¬ 
nectores metálicos no arame. O arame é inserido no conector (não mostrado), o 
par é, então, posto nas garras da ferramenta de amassar e as hastes da ferramenta 
são apertadas. O Estudo de Caso 2 analisou as forças, as tensões e os fatores 
de segurança para uma ferramenta similar de projeto ligeiramente diferente. 


Ângulo entre as 
hastes, graus 

Torque, lb f -in 

Distância entre 
as hastes, in 

Força, lb f 

39,3 

0 

2,89 

0 

24,4 

49,17 

1,89 

11,84 

22,3 

73,27 

1,74 

17,36 

20,9 

97,53 

1,63 

22,89 

19,7 

122,01 

1,54 

28,42 

18,7 

146,62 

1,46 

33,95 

17,8 

171,38 

1,40 

39,47 

16,5 

220,91 

1,30 

50,52 

15,1 

271,10 

1,19 

61,57 

13,7 

321,77 

1,08 

72,63 

12,6 

372,41 

1,00 

83,68 

11,2 

423,77 

0,89 

94,73 

9,5 

475,78 

0,75 

105,79 

8,0 

502,66 

0,64 

111,32 

7,6 

528,12 

0,60 

116,84 

5,5 

580,52 

0,43 

127,89 

4,8 

606,27 

0,39 

133,42 

0,8 

653,34 

0,06 

143,29 


FIGURA P9-7 

Dados de deslocamento versus força e torque em um alicate de pressão. 
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A Figura P9-7 mostra uma tabela de valores medidos na ferramenta da Figura 
P9-6 enquanto apertava o arame mais longo. As forças requeridas na haste são 
bastante grandes. As distâncias entre as hastes são medidas em um raio de 4,56 
in. O uso manual repetido de tal tipo de ferramenta com esses níveis de força 
leva frequentemente a problemas físicos, como a síndrome do carpo-túnel. O 
manufaturador gostaria de um equipamento que criasse automaticamente a força 
requerida nas hastes dessa ferramenta de amassar existente para eliminar o uso 
manual e evitar tais problemas. Alguma das restrições colocadas com relação a 
esse equipamento são as seguintes: 

(a) Não maior que 12 in x 4 in x 6 in. 

(b) Autossuficiente, incluindo uma fonte portátil de energia. 

(c) Pesar menos que 10 lb. 

(d) Requerer somente o uso de uma mão ou de ambas as mãos de um operador. 

(e) Realizar a operação de amassamento em menos de 10 s. 

(f) Permitir um ângulo máximo das hastes de 40° e 7 in de abertura. 

9-13 Precisa-se de um pedestal motorizado com rodas para uma máquina portátil de 
raios X, como mostrado na Figura 9-8. A cabeça de raios X pesa 65 lb e tem 
10 in x 8 in x 16 in de altura. A cabeça deve ser ajustada pelo motor sobre um 
intervalo vertical de 41 in a 82 in medidos do chão até o braço em balanço de 
18 in de comprimento no qual a cabeça de raios X está suspenso. A cabeça deve 
mover seu trajeto vertical máximo em 20 s ou menos e parar dentro de 0,5 in de 
uma posição desejada. Interruptores de limite devem automaticamente desligar 
o motor em cada extremidade do trajeto vertical da cabeça. O pedestal deve ser 
capaz de passar por uma porta padronizada de 3 ft x 7 ft do interior de um hospi¬ 
tal e operar em circuito de 15-A, 110-V AC. Certas especificações do Underwri- 
ters Laboratories (UL) também devem ser satisfeitas, como: 

• UL 27.4-A - não pode tombar em uma inclinação de 10° com a cabeça na 
posição mais baixa. 


!Ül 



Pedestal de raios X, motorizado e portátil com rodas. 
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• UL 27.4-B - não pode tombar em uma inclinação de 5 o com a cabeça na po¬ 
sição mais alta. 

• UL 27.4-C - não pode tombar em uma inclinação de 0 o quando a força hori¬ 
zontal de 25% de seu peso for aplicada na haste de transporte. 

9-14 Projete um anexo da cama de caçamba para reforçar um caminhão de cargas 

existente de tamanho grande. Esse equipamento deve requerer modificações mí¬ 
nimas do caminhão e ser capaz de ativação remota desde a cabine. Deve levantar 
e soltar até 3/4 ton de carga. Ele deve retirar sua potência do motor do caminhão 
e poder ser comandado elétrica, mecânica ou hidraulicamente, ou qualquer com¬ 
binação dessas possibilidades. 

9-15 Projete um equipamento de levantamento de cadeira de rodas para operar em 
uma garagem residencial. O chão da garagem está 1 m abaixo do chão principal 
da casa. O equipamento deve levantar e baixar a cadeira de rodas e seu ocupante 
de 100 kg com segurança através do desnível vertical. 

9-16 Projete um equipamento para locomover um paciente paraplégico de 100 kg 

com segurança desde a cama até a cadeira de rodas e vice-versa. O paciente tem 
uma resistência boa na parte superior do corpo mas não tem controle das extre¬ 
midades inferiores. Seu projeto deve ser operável pelo paciente com assistência 
mínima. Segurança é um cuidado primordial. 

9-17 Projete uma bicicleta doméstica para exercícios similar em concepção à cadeira 
de rodas para exercícios mostrada no Problema 6-48. O conceito é prover rolos 
idênticos para sustentar a roda traseira e um único rolo para a roda dianteira. Os 
rolos traseiros serão unidos de alguma forma cinemática (a ser projetada) a um 
gerador DC cuja saída é desviada através de uma carga elétrica que pode ser va¬ 
riada pelo levantador para prover uma resistência dinamométrica. Projete todas 
as partes com geometrias convenientes e materiais para vida infinita. 

9-18 Projete um pedestal de serviço para uma motocicleta que permitirá que a moto 
seja suspensa a uma altura de trabalho conveniente e rodada para permitir acesso 
a todos os sistemas de serviço. E de fundamental importância que tenha estabili¬ 
dade em todas posições de rotação e vários estágios de desmontagem parcial. 

9-19 Tubos de luz fluorescente devem ser revestidos intemamente com óxido de esta¬ 
nho enquanto quentes. Os tubos de vidro reto de 46 in de comprimento são carre¬ 
gados até um forno de cozimento em uma esteira de corrente metálica que trans¬ 
porta, a uma velocidade constante, 5500 tubos por hora. Os tubos são espaçados 
2 in entre si na corrente. A medida que elas saem do forno a 550° C, um mecanis¬ 
mo carregando duas cabeças de jato caça um par de tubos, acelera para igualar as 
velocidades constantes dos tubos, move-se com elas por uma pequena distância 
e jateia o óxido de estanho nos tubos quentes em 3/4 s. As duas cabeças do jato 
estão montadas em uma mesa retangular de 6 in x 10 in que é transportada em 
mancais lineares. O equipamento de jato, soldado à mesa, pesa 10 lb. Todos os 
elementos expostos ao jato de óxido de estanho devem ser de aço inoxidável para 
resistir ao ataque químico de subprodutos do ácido hidroclórico. 

Um camo comanda a mesa para igualar a velocidade da esteira e retorna a tempo 
para acelerar e agarrar os próximos dois tubos. Um camo em forma de placa foi 
projetado para realizar essa ação, que está definida no arquivo SPRAY.CAM, 
fornecido no CD que vem com este livro. Este arquivo pode ser colocado no 
programa DYNACAM (também fornecido no CD) para obter os dados dinâmi¬ 
cos necessários para o projeto requerido. O camo é comandado pela catraca da 
esteira que tem 8,91 in de diâmetro primitivo. 

O que se requer é um projeto detalhado da mesa do jato, seus mancais e seu 
equipamento de montagem para vida infinita. As cargas dinâmicas no camo e se¬ 
guidor serão altamente dependentes da massa dessa montagem móvel. Uma vez 
que uma estimativa da massa móvel esteja disponível pelo projeto preliminar, o 
programa DYNACAM pode ser usado para calcular rapidamente as forças dinâ¬ 
micas na interface do canto-seguidor. As tensões em várias partes da montagem 
podem ser, então, estimadas com base no nível das forças dinâmicas presentes. 
Ver a referência 2 para informações sobre como usar o programa DYNACAM. 
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9-20 Em maquinarias de linha de produção comandadas por eixo, deflexões torcio- 
nais e vibrações do eixo do camo devido ao torque variável no tempo dos vários 
camos podem causar problemas de sincronização entre as várias estações na 
máquina. Precisamos projetar uma máquina de teste que medirá os efeitos da 
vibração de torção do carregamento dinâmico de torque em um eixo de camo. 
Essa máquina acomodará dois camos, cada um dos quais comandará seu próprio 
seguidor de rodas de translação carregado por mola em um mecanismo de desli¬ 
zamento a velocidades de até 300 rpm. 

Esses camos serão projetados para dar, um ao outro, funções torque-tempo 
aproximadamente opostas. Eles podem, então, ser usados individualmente ou 
em pares para investigar a efetividade da adição para uma máquina de produção 
de um camo de torque balanceado para comandar uma carga fictícia. Os camos 
serão divididos para permitir a remoção e a instalação sem desmontar o eixo. 

As funções torque-tempo de um camo primário e força-tempo do seguidor são 
apresentadas como um arquivo Excel P09-20 no CD-ROM. O camo secundário 
será uma imagem espelhada do camo primário para balancear aproximadamente 
o torque. 

O eixo do camo nesse dispositivo de teste deve ser projetado para ter deflexões 
torcionais que sejam grandes o suficiente para ser medidas por codificadores 
óticos de eixo a 5000 pulsos por revolução atados a cada extremidade do eixo 
do camo, mas não tão grande a ponto de produzir falha por fadiga do eixo. Ao 
mesmo tempo, queremos que o eixo do camo seja rígido em flexão e tenha uma 
frequência natural de pelo menos 10 vezes sua frequência natural de torção para 
minimizar qualquer efeito de acoplamento entre os modos torcionais e flexio¬ 
nais. Dito de outra forma: qual deve ser o diâmetro do eixo para dar deflexões 
torcionais suficientes para que possa ser mensurável sob as condições de carre¬ 
gamento de projeto, mas não para criar deflexões ou vibrações indesejáveis de 
flexão? 

Deve-se usar mancais planos para evitar vibrações que viriam de mancais de 
rolamento. A máquina de teste será comandada por um motor DC de velocidade 
controlada PM através de uma unidade de redução de engrenagem de seu proje¬ 
to. A seleção do motor também é sua responsabilidade. 

O que se requer é um projeto detalhado de uma máquina de teste de vibração 
torcional de um eixo de camo incluindo o eixo do camo, chavetas, trem de se¬ 
guidores, mancais, acoplamentos, caixa de engrenagens, armação e dispositivo 
de montagem. Preferencialmente para vida infinita. 

9-21 Nosso cliente (uma companhia da Fortune 500) manufatura produtos de consu¬ 
mo em quantidades bastante elevadas. Esses produtos contêm peças plásticas 
moldadas e para montagem, algumas das quais são feitas em máquinas de molde 
de injeção de “dois disparos”. Uma peça de dois disparos requer uma matriz 
de rotação e dois conjuntos de cavidades por peça naquela matriz. A primeira 
porção da peça acabada é moldada de um material A com a matriz na posição 1. 
A matriz é, então, aberta e uma metade é girada 180 graus para a posição 2 com 
a peça moldada ainda em sua cavidade. A matriz se fecha outra vez, colocando 
a porção I da peça contra a segunda cavidade. O material B é, então, injetado na 
porção I, criando a porção II da peça. A matriz abre outra vez e o conjunto aca¬ 
bado é expulso. 

Nossa tarefa é projetar o mecanismo de rotação de matriz a ser aparafusado na 
máquina de moldagem e para a qual qualquer número de matrizes diferentes 
pode ser aparafusado. A matriz maior a ser acomodada tem 910 mm de altura 
por 790 mm de largura por 326 mm de comprimento ao longo do seu eixo ho¬ 
rizontal de rotação. Pressuponha que a matriz seja um bloco sólido de aço. Ela 
será aparafusada à mesa giratória redonda de seu projeto, que é comandada por 
um servomotor para conseguir a rotação requerida. Ela deve rodar 180 graus em 
0,8 s. A seguir, ela permanecerá estacionária por um período variável de tempo 
(0,5 a 2 s, dependendo do ciclo de moldagem da parte) depois do qual será outra 
vez girada 180 graus em 0,8 s. O ciclo então se repetirá. A máquina de molda- 
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gem operará 24 horas por dia, 7 dias na semana, 50 semanas por ano. Nenhuma 
falha neste mecanismo é permitida por um período de pelo menos 10 anos. 
Quando a matriz é pendurada na mesa giratória, ela não pode defletir mais que 
0,001 polegada (0,0025 mm) em ambas as direções vertical ou horizontal em 
qualquer ponto da face da matriz. Devem-se minimizar as vibrações da matriz 
nas paradas para evitar atrasos no fechamento de moldes. O comprimento do 
conjunto na direção axial deve ser mantido tão pequeno quanto for prático. O 
movimento de abertura/fechamento da matriz será, no máximo, de 25 mm. Um 
cilindro hidráulico proverá o movimento axial. 

A rotação será comandada por um servomotor através de uma unidade de redu¬ 
ção por engrenagens do seu projeto. Mancais de rolamento ou planos podem ser 
usados. A especificação do torque/potência é também de sua responsabilidaede, 
como é a especificação do tamanho e da potência necessários do cilindro hi¬ 
dráulico para obter o movimento axial no tempo desejado. O torque dinâmico 
dependerá do momento de inércia da massa do sistema e do perfil de aceleração 
aplicado ao servomotor por seu controlador. Suponha um perfil de aceleração 
razoável baseado em boas práticas de projeto de camos. 

O que se requer é um projeto detalhado de uma máquina de rotação de molde 
incluindo a mesa giratória, eixo, trem de engrenagem, acoplamento, estrutura e 
dispositivo de montagem (fixação). 

9-22 Precisa-se de uma cama de teste de trem de engrenagem, motorizada e instru- 
mentada para ser usada para demonstração e experimentação. O equipamento 
imaginado consistirá em um conjunto de engrenagens comandado por motor 
elétrico, que, por sua vez, é carregado por um freio. Serão introduzidas falhas 
deliberadamente nos dentes da engrenagem a fim de produzir vibrações mensu¬ 
ráveis. O equipamento será instrumentado e se tentará detectar e diagnosticar as 
falhas a partir dos valores medidos de vibrações. 

Projete um equipamento que necessite não mais que 1 hp de potência de saída e 
que não seja maior que um cubo de 3 ft. Um único conjunto de engrenagens de 
razão 1:2 deve ser apoiado em mancais de radiais e comandado por um motor 
elétrico de velocidade controlada que seja isolado de vibrações do conjunto de 
engrenagens. 

9-23 Precisa-se de uma cama motorizada e instrumentada de teste de elementos de 
mancais de rolamento para ser usada para demonstração e instrumentação. O 
equipamento imaginado consistirá em um eixo comandado por um motor elétri¬ 
co, que, por sua vez, é carregado por um freio. Serão introduzidas falhas delibe¬ 
radamente no mancai de rolamento a fim de produzir vibrações mensuráveis. O 
equipamento será instrumentado e se tentará detectar e diagnosticar as falhas a 
partir dos valores medidos. 

Projete um equipamento que necessite não mais que 1 hp de potência de entrada 
e que não seja maior que o cubo de 3 ft. Um único mancai de rolamento de ta¬ 
manho conveniente será usado. Todos os outros mancais devem ser mancais de 
deslizamento para evitar a introdução de barulho espúrio. O equipamento será 
comandado por um motor elétrico de velocidade controlada que seja isolado de 
vibrações do eixo do mancai. 

9.24 Uma fabricante de lâminas de barbear precisa testar o produto contra danos 

após queda de uma altura de 1,5 m em uma superfície dura, como o piso de um 
banheiro com azulejos. A lâmina, incluindo a cabeça e o cabo, pesa 20 gramas. 
Após a queda, ela fica em uma posição aleatória. Algumas posições causam 
mais dano que outras. É difícil repetir o experimento se deixarmos cair ma¬ 
nualmente a lâmina. A empresa gostaria de contar com uma máquina capz de 
simular a queda da lâmina em uma superfície dura a partir da altura de 1,5 m 
em que a posição da lâmina seja a mesma em todos os testes. Isso deve ser feito 
sem muitas restrições, de modo a reproduzir tão fielmente quanto possível as 
condições de contorno da lâmina em queda. A posição do impacto deve, contu¬ 
do, ser ajustável para simular diferentes possibilidades. Um ajuste de ± 40 graus 
em torno do eixo deve ser suficiente. Projete um equipamento que transmita a 
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alojamento do mancai 



T 


FIGURA P9-9 

Instalação de servomotor. 


chão 


mesma energia de impacto para a lâmina quando em queda real e que permita 
que o impacto de superfície seja rebatido, mas que a atinja apenas uma vez. O 
equipamento deve ainda permitir que o evento seja filmado com uma câmera de 
vídeo de alta velocidade. 

9-25 Uma máquina usa um determinado número de servomotores grandes que estão 
parafusados sob a chapa mostrada na Figura P9-9. A parte de baixo da chapa 
está a 30 polegadas do chão, e os motores têm 24 polegadas de comprimento 
com eixo com saliência de 2 polegadas de comprimento na parte de cima. Os 
motores pesam 300 libras e têm 12 polegadas de diâmetro. Projete um mecanis¬ 
mo capaz de transportar o motor do almoxarifado até a máquina atravessando 
o piso liso da fábrica, colocar o motor embaixo da base da chapa da máquina, 
erguê-lo e mantê-lo em posição enquanto um mecânico trata de prendê-lo com 
parafusos. O motor possui uma flange piloto de 6 polegadas de diâmetro que 
deve entrar em um orifício na base da chapa e um pino que também deve entrar 
em um buraco na base da chapa. Há uma folga de 0,002 polegada entre a flange 
e o orifício e uma folga de 0,001 polegada entre o pino e o orifício. Ou seja, o 
motor deve estar precisamente alinhado com os orifícios quando estiver posicio¬ 
nado pelo mecanismo. O motor possui quatro chapas com orifícios roscados em 
seu CG que podem ser usados para anexar o motor ao seu mecanismo. 





















EIXOS, CHAVETAS E 
ACOPLAMENTOS 



Quanto mais aumenta o nosso conhecimento, 
mais a nossa ignorância se evidencia. 

John F Kennedy 


10.0 INTRODUÇÃO 

Eixos de transmissão, ou simplesmente eixos, são usados em praticamente todas 
as partes de máquinas rotativas para transmitir movimento de rotação e torque 
de uma posição a outra. Assim, o projetista de máquinas está frequentemente 
envolvido com a tarefa de projeto de eixos. Este capítulo explorará alguns dos 
problemas comuns encontrados nesta tarefa. A Tabela 10-0 mostra as variáveis 
usadas neste capítulo e aponta as equações e seções em que elas aparecem. 

No mínimo, um eixo tipicamente transmite torque de um dispositivo de co¬ 
mando (motor elétrico ou de combustão interna) através da máquina. As vezes, 
os eixos incluem engrenagens, polias ou catracas, que transmitem o movimen¬ 
to rotativo via engrenagens acoplantes, correias ou correntes de eixo a eixo. O 
eixo pode ser uma parte integral do acionador, como um eixo de motor ou eixo 
manivela, ou ele pode ser um eixo livre conectado a seu vizinho por algum tipo 
de acoplamento. Máquinas de produção automatizada frequentemente possuem 
eixos em linha que se estendem pelo comprimento da máquina (10 m ou mais) e 
levam a potência para todas as estações de trabalho. Os eixos são montados em 
mancais, em uma configuração biapoiada (montagem de sela), em balanço ou 
saliente, dependendo da configuração da máquina. Os prós e os contras dessas 
montagens e arranjos de acoplamento serão também discutidos. 

10.1 CARGA EM EIXOS 

A carga em eixos de transmissão de rotação é predominantemente uma de dois 
tipos: torção devido ao torque transmitido ou flexão devido às cargas transver¬ 
sais em engrenagens, polias e catracas. Essas cargas frequentemente ocorrem em 
combinação porque, por exemplo, o torque transmitido pode estar associado com 
forças nos dentes de engrenagens ou de catracas fixadas aos eixos. O caráter de 
ambas as cargas de torção e flexão pode tanto ser fixo (constante) quanto variar 
com o tempo. Cargas torcionais e flexionais fixas ou variáveis com o tempo tam¬ 
bém podem ocorrer em qualquer combinação no mesmo eixo. 
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Tabela 10-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

A 

área 

in 2 

m 2 

vários 

c 

distância da fibra externa 

in 

m 

Seção 10.6 

Cf 

coeficiente de flutuação 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 10.19 

d 

diâmetro 

in 

m 

vários 

e 

excentricidade de um disco 

in 

m 

Equação 10.26 

E 

módulo de elasticidade 

psi 

Pa 

vários 

E t ,E p 

energia cinética, energia potencial 

in-lb 

joule 

Equação 10.25 

F 

força ou carga 

lb 

N 

vários 

F, 

flutuação (em velocidade) 

rad/s 

rad/s 

Equação 10.19 

fn 

frequência natural 

Hz 

Hz 

Equação 10.24 

g 

aceleração gravitacional 

in/s 2 

m/s 2 

Seção 10.13, .14 

G 

módulo de cisalhamento, módulo de rigidez 

psi 

Pa 

vários 

I,J 

2 o momento, 2° momento polar de área 

in 4 

m 4 

Seções 10.6, .14 

4, 1, 

momento de inércia da massa ao redor do eixo 

lb-in-s 

N-m-s 2 

Seção 10.13 

k 

razão de mola, ou constante de mola 

lb/in 

N/m 

Seção 10.14 

K f 

fatores de concentração de tensão de fadiga 

nenhuma 

nenhuma 

Seções 10.6, .10 

K,, K ls 

fatores geométricos de concentração de tensão 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 10.10 

1 

comprimento 

in 

m 

vários 

m 

massa 

lb-s 2 /in 

Kg 

Seções 10.13, .14 

M 

momento, função momento 

lb-in 

N-m 

vários 

N f 

coeficiente de segurança à fadiga 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 10.5-10.8 

Ny 

coeficiente de segurança em escoamento 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 10-7 

P 

potência 

hp 

watts 

Equação 10.1 

P 

pressão 

psi 

N/m 2 

Seção 10.12 

r 

raio 

in 

m 

various 

s e .s f 

limite de resiliência corrigido, resistência à fadiga 

psi 

Pa 

Equação 10.5-10.8 

S M , S y 

última resistência de tração, resistência ao escoamento 

psi 

Pa 

Equação 10.5-10.8 

T 

torque 

lb-in 

N-m 

Equação 10.1 

w 

peso 

lb 

N 

vários 

oc 

aceleração angular 

rad/s 2 

rad/s 2 

Equação 10.18 

s 

deflexão 

in 

m 

vários 

V 

coeficiente de Poisson 

nenhuma 

nenhuma 

vários 

e 

deflexão angular ou curvatura da viga 

rad 

rad 

vários 

7 

densidade de peso 

lb/in 3 

N/m 3 

Equação 10.23 

a 

tensão normal (com vários subscritos) 

psi 

Pa 

vários 

a' 

tensão de von Mises (com vários subscritos) 

psi 

Pa 

vários 

T 

tensão de cisalhamento (com vários subscritos) 

psi 

Pa 

vários 

CO 

velocidade angular 

rad/s 

rad/s 

Equação 10.1 

co„ 

frequência natural 

rad/s 

rad/s 

Seção 10.14 

ç 

razão de amortecimento 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 10.14 


Se o eixo é estacionário (não rotativo) e as polias e as engrenagens rodam 

com relação a ele (em mancais), então o eixo se torna um membro carregado 

- estaticamente pela duração em que as cargas aplicadas sejam fixas no tempo. 

A foto P á S ina ca P ltular é cortesia da Contudo, tal eixo não rotativo não é um eixo de transmissão, porque ele não está 

Helical Products Co. Inc., Santa Maria, Calif. 

93456. 
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transmitindo nenhum torque. Ele é meramente um eixo não rotativo, ou uma viga 
redonda, e pode ser projetado como tal. Este capítulo trabalha com eixos rotati¬ 
vos (de transmissão) e seu projeto para cargas de fadiga. 

Observe que um eixo rotativo sujeito a cargas de flexão transversal fixas 
experimentará um estado de tensões completamente alternadas, como mostrado 
na Figura 10-la. Qualquer elemento de tensão na superfície do eixo vai da tração 
à compressão em cada volta do eixo. Assim, mesmo para as cargas de flexão 
fixas, um eixo girando deve ser projetado contra falhas de fadiga. Se qualquer ou 
ambas as cargas transversais ou torque variarem com o tempo, a carga de fadiga 
fica mais complexa, mas os princípios de projeto à fadiga permanecem os mes¬ 
mos, como esboçado no Capítulo 6. O torque, por exemplo, pode ser repetido ou 
pulsante, como mostrado nas Figuras 10-1/? e c, da mesma forma que as cargas 
de flexão. 

Trataremos primordialmente do caso geral, que possibilita a existência de 
ambas as componentes fixas e variáveis no tempo para ambas as cargas, flexão e 
torção. Se a qualquer das cargas falta uma componente fixa ou variável no tempo 
em um dado caso, isso meramente forçará um termo na equação geral a ser zera- 
do e simplificará o cálculo. 

10.2 CONEXÕES E CONCENTRAÇÃO DE TENSÕES 

Às vezes é possível projetar eixos de transmissão úteis que não têm variações do 
diâmetro de seção ao longo de seu comprimento, mas é mais comum que os eixos 
tenham um número de degraus ou ressaltos onde o diâmetro mude para acomodar 
elementos fixados, como mancais, catracas, engrenagens, etc., como mostrado 
na Figura 10-2, que também mostra uma coleção de características comumente 
usadas para fixar ou localizar elementos em um eixo. Degraus ou ressaltos são 
necessários para prover precisão e uma localização axial consistente dos elemen¬ 
tos fixados, bem como para criar um diâmetro apropriado para alojar peças pa¬ 
dronizadas, como mancais. 

Chavetas, anéis retentores ou pinos transversais são frequentemente usados 
para segurar elementos fixados ao eixo a fim de transmitir o torque requerido 
ou para prender a parte axialmente. As chavetas requerem uma ranhura tanto no 
eixo quanto na peça e podem precisar de um sistema de parafusos para prevenir 
o movimento axial. Anéis retentores descavam o eixo e pinos transversais criam 
um furo através do eixo. Cada uma dessas mudanças no contorno contribuirão 
para alguma concentração de tensões e isso deve ser incluído nos cálculos das 
tensões de fadiga para o eixo. Use raios grandes sempre que possível e técnicas 
como aquelas mostradas nas Figuras 4-37, 4-38 e 10-2 (na polia e anel retentor) 
para reduzir os efeitos dessas concentrações de tensão. 

Chavetas e pinos podem ser evitados usando-se o atrito para fixar elemen¬ 
tos (engrenagens, catracas) a um eixo. Existem muitos projetos de colares de 
engaste ou fixação (ajustes sem chaveta*) disponíveis que apertam o diâmetro 
externo do eixo com uma alta força de compressão para engastar algo a ele, 
como mostrado no cubo da roda dentada nas Figuras 10-2 e 10-34. O cubo tem 
um furo ligeiramente afunilado, e o cone similar neste tipo de colar de engaste é 
forçado no espaço entre o cubo e o eixo através do aperto de parafusos. Fendas 
axiais na porção afunilada do colar permitem a ele mudar de diâmetro e apertar 
o eixo, criando atrito suficiente para transmitir o torque. Um outro tipo de colar 
de engaste, chamado de colar partido, usa um parafuso para fechar o rasgo 
radial e engastar o colar ao eixo. Ajustes por pressão e de encolhimento tam¬ 
bém são usados para esse propósito e serão discutidos em uma seção posterior 
deste capítulo. Contudo, como veremos, esses acoplamentos por atrito também 


+ 



tensão 



+ tensão 



FIGURA 10-1 

Tensões variando no tempo. 


* Ver o Padrão ANSI/AGMA 9003- A91, 
Flexible Couplings - Keyless Fits. 
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retentor 

pino 

cônico 


Vários métodos para fixar elementos a eixos. 


criam concentrações de tensão no eixo e podem causar corrosão como descrito 
na Seção 7-6. 

Um pino afunilado padronizado é usado, às vezes, para acoplar elementos a 
eixos, como visto na polia da Figura 10-2. O furo é aberto para acasalar o pino 
cônico padronizado e o pino comprado é colocado no local. O afunilamento raso 
trava-o por atrito. Ele deve ser removido para desmontagem. Essa técnica deve 
ser usada com cautela em locais de momentos de flexão elevados, porque ela 
enfraquece o eixo e cria concentração de tensões. 

Mancais de rolamento, como mostrado na Figura 10-2, são destinados a ter 
suas pistas externas e internas ajustadas por pressão ao eixo e à caixa, respecti¬ 
vamente. Isso requer usinagem com tolerâncias apertadas do diâmetro do eixo 
e requer um ressalto para prover uma parada para o ajuste por pressão e para o 
posicionamento axial. Assim, devemos começar com um diâmetro de eixo padro¬ 
nizado maior do que o diâmetro interno do mancai e usinar o eixo para se ajustar 
ao mancai selecionado cujos tamanhos são padronizados (e são métricos). Um 
anel de retenção é usado, às vezes, para não permitir nenhum movimento axial do 
eixo contra o mancai, como mostrado na polia da extremidade do eixo na Figura 
10-2. Anéis de retenção estão disponíveis comercialmente em uma variedade de 
estilos e requerem que uma pequena ranhura de tolerância apertada e de dimen¬ 
são especificada seja usinada no eixo. Observe na Figura 10-2 como a posição 
axial do eixo é obtida pela fixação axial de apenas um dos mancais (aquele da 
direita). O outro mancai na extremidade esquerda tem folga axial entre ele e o 
ressalto. Isso ocorre para prevenir que tensões axiais sejam geradas pela expan¬ 
são térmica do eixo entre os dois mancais. 

Assim, parece que não podemos escapar dos problemas de concentração de 
tensão em maquinarias. No caso de eixos, precisamos prover degraus, anéis de 
retenção ou outras formas de posicionar axialmente componentes no eixo com 
precisão, e temos que pôr chaveta, pino ou apertar o eixo para transmitir o torque. 

Cada um desses métodos de fixação tem suas próprias vantagens e desvan¬ 
tagens. Uma chaveta é de simples instalação e os tamanhos são padronizados ao 
diâmetro do eixo. Ela provê precisão de fase* e pode ser facilmente desmontada 
e arrumada. Ela pode não ter resistência ao movimento axial e nem sempre pro¬ 
ver um acoplamento de torque realmente firme, devido a pequenas folgas entre a 
chaveta e o rasgo de chaveta. Reversões de torque podem causar pequenos recuos. 

» ' “ TT " Um pino afunilado cria um acoplamento de torque realmente apertado e po- 

Fase significa os posicionamentos angula¬ 
res relativos dos vários elementos colocados siciona-se tanto axialmente quanto radialmente com fase, mas enfraquece o eixo. 
no eixo. Ele pode ser desmontado com uma dificuldade um pouco maior que uma chaveta. 
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Um colar engastado é fácil de instalar, mas não tem fase repetível. Esta é uma 
desvantagem somente se for requerido um sincronismo de rotação do eixo com 
outros eixos no sistema. Ele permite ajuste fácil (embora sem precisão) da fase se 
desejado. Ajustes forçados (ou de pressão) são conexões semipermanentes que re¬ 
querem equipamento especial para desmontagem. Elas não provêm fase repetível. 

10.3 MATERIAIS PARA EIXO 

A fim de minimizar as deflexões, o aço é a escolha lógica para o material de 
eixo por causa do seu elevado módulo de elasticidade, embora o ferro fundido 
ou nodular seja também usado algumas vezes, especialmente se as engrenagens 
e outras junções forem integralmente fundidas com o eixo. O bronze ou o aço 
inoxidável é usado às vezes para ambientes marítimos ou corrosivos. Em locais 
onde o eixo se apoia no mancai, girando dentro de um mancai de deslizamento, a 
dureza pode tornar-se um aspecto relevante. Aço endurecido total ou parcialmen¬ 
te pode ser a melhor escolha de material para o eixo nesses casos. Ver o Capítulo 
11 para uma discussão sobre a dureza relativa desejável e sobre combinações 
de materiais para eixos e mancais. Mancais de rolamento não requerem eixos 
endurecidos. 

A maior parte dos eixos de máquinas é feita de aço de baixo ou médio car¬ 
bono, obtido por laminação a frio ou a quente, embora aços-liga sejam também 
usados quando se precisa de sua alta resistência. Os aços laminados a frio são 
mais usados para eixos de diâmetros menores (< de 3 in em diâmetro), e os la¬ 
minados a quente, para tamanhos maiores. A mesma liga quando laminada a frio 
tem propriedades mecânicas mais elevadas que quando laminada a quente devido 
ao encruamento a frio, mas este vem à custa de tensões residuais de tração na 
superfície. A usinagem de rasgos de chaveta, ranhuras ou degraus liberam essas 
tensões residuais localmente e podem causar empenamento. Barras laminadas a 
quente devem ser usinadas completamente para remover a camada carbonizada 
externa, enquanto pedaços de uma superfície laminada a frio podem ser deixados 
como saíram da laminação, exceto quando a usinagem for necessária para acerto 
dimensional de mancais, etc. Aços para eixo pré-endurecidos (30HRC) de pre¬ 
cisão de retifica (retos) podem ser adquiridos em tamanhos pequenos e podem 
ser usinados com ferramentas de carbureto. Eixos completamente endurecidos 
(60HRC) de precisão de retifica também estão disponíveis, mas não podem ser 
usinados. 

10.4 POTÊNCIA NO EIXO 

A potência transmitida através de um eixo pode ser encontrada a partir de princí¬ 
pios básicos. Em qualquer sistema rotativo, a potência instantânea é o produto do 
torque e da velocidade angular, 

P=T CO (10.1a) 

onde co deve ser expresso em radianos por unidade de tempo. Quaisquer que 
sejam as unidades básicas usadas para o cálculo, a potência é usualmente conver¬ 
tida em unidades de cavalos (hp) em qualquer sistema inglês ou para kilowatts 
(kW) em qualquer sistema métrico (ver a Tabela 1-5 para fatores de conversão). 
Ambos o torque e a velocidade angular podem estar variando com o tempo, em¬ 
bora a maior parte das máquinas rotativas seja projetada para operar a velocida¬ 
des constantes ou próximas dessas velocidades por grandes períodos de tempo. 
Em tais casos, o torque frequentemente variará com o tempo. A potência média 
é encontrada através de 

Pmédia = Tmédia® média (10.1Z?) 
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10.5 CARGAS NO EIXO 

O caso mais geral de carregamento de eixo é aquele de um torque variado e um 
momento variado em combinação. Pode haver cargas axiais também se a linha 
de centro do eixo for vertical ou se estiver unida à engrenagem helicoidal ou 
cremalheira tendo uma componente de força axial. (Um eixo deve ser projetado 
para minimizar a porção de seu comprimento sujeito a cargas axiais fazendo- 
-o descarregá-las, através de mancais axiais, o mais próximo possível da fonte 
de carga.) Tanto o momento quanto o torque podem variar com o tempo, como 
mostrado na Figura 10-1, e podem ambos ter componentes médias e alternadas. 

A combinação de um momento fletor e um torque em um eixo em rotação cria 
tensões multiaxiais. As questões discutidas na Seção 6.12 sobre tensões multia- 
xiais em fadiga são, portanto, relevantes. Se as cargas forem assíncronas, aleatórias 
ou fora de fase, então será um caso de tensões multiaxiais complexas. Porém, ainda 
que o torque e o momento estejam em fase (ou 180° fora de fase), este ainda pode 
ser um caso de tensões multiaxiais complexas. O fator crítico na determinação de 
se o eixo tem tensões multiaxiais simples ou complexas está na direção da ten¬ 
são alternada principal em um determinado elemento do eixo. Se sua direção for 
constante ao longo do tempo, então será considerado um caso de tensões multia¬ 
xiais simples. Se variar com o tempo, então será considerado um caso de tensões 
multiaxiais complexas. A maioria dos eixos carregados tanto em flexão quanto 
em torção estará na categoria complexa. Enquanto a direção da tensão alternada 
de flexão tenderá a ser constante, a direção das componentes de torção variará à 
medida que o elemento girar ao redor do eixo. A combinação de ambas no círculo 
de Mohr mostrará que o resultado é uma tensão principal alternada de direção va¬ 
riável. Uma exceção a essa situação é o caso de um torque constante sobreposto a 
um momento variável no tempo. Devido ao fato de que o torque constante não tem 
componente altermada para mudar a direção da tensão alternada principal, este se 
transforma em um caso de tensão multiaxial simples. Contudo, nem mesmo esta 
exceção pode ser considerada se estiverem presente concentrações de tensão como 
furos ou rasgos de chaveta no eixo, porque eles introduzirão tensões biaxiais locais 
e requerirão uma análise de fadiga multiaxial complexa. 

Suponha que a função de momento fletor no comprimento do eixo seja co¬ 
nhecida ou calculável a partir de valores dados e que ela tenha tanto uma com¬ 
ponente média M m quanto uma componente alternada M a . Da mesma forma, su¬ 
ponha que o torque no eixo seja conhecido ou calculável a partir dos valores 
fornecidos e que possua ambas as componentes média e alternante, T m e 7j. A 
seguir, o procedimento geral segue aquele delineado na lista rotulada Passos de 
Projeto para Tensões Variadas na Seção 6.11 em combinação com os tópicos 
de tensão multiaxial desenvolvidos na Seção 6.12. Quaisquer posições ao longo 
do comprimento do eixo que pareçam ter grandes momentos e/ou torques (espe¬ 
cialmente se em combinação com concentrações de tensão) precisam ser exami¬ 
nados para verificar a existência de possíveis falhas por tensão e as dimensões 
transversais ou as propriedades do material ajustadas devidamente. 

10.6 TENSÕES NO EIXO 

Com o entendimento de que as seguintes equações terão que ser calculadas para 
uma multiplicidade de pontos no eixo e para seus efeitos multiaxiais combinados 
também considerados, devemos primeiro encontrar as tensões aplicadas em to¬ 
dos os pontos de interesse. As tensões de flexão média e alternada máxima estão 
na superfície externa e são encontradas a partir de 
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o 


a 


-K f 


M a c 

I 


K 


Mc 


fin 


(10.2 a) 


onde k f e k fm são fatores de concentração de tensão de fadiga por flexão para 
componentes média e alternantes, respectivamente (ver Equações 6.11 e 6.17). 
Como um eixo típico é de seção transversal sólida redonda,* podemos substi¬ 
tuir c e 7: 


dando 


c = r = 


d 

2 


o„ = K 


32 M a 

'1ÜF 


nd* 

64 


( 10 . 2 / 7 ) 




= K 


fin 


32 M m 

nd 3 


(10.2c) 


onde déo diâmetro local do eixo na seção de interesse. 

As tensões torcionais de cisalhamento média e alternante são dadas por 

U = k fs T j = k fim Y (10.3a) 


onde K fs e K fsm são fatores de concentração de tensão torcional de fadiga para 
componentes média e alternantes, respectivamente (ver a Equação 6.11 para K fs \ 
use as tensões aplicadas de cisalhamento e resistência ao escoamento por cisa¬ 
lhamento na Equação 6.17 para obter K fsm ). Para uma seção transversal sólida 
redonda, podemos substituir rei: 


dando 



-K 


i6r a 

fs m/ 3 



32 


T. =K, 


167 ;,, 

/ím Ttí / 3 


( 10 . 3 / 7 ) 


(10.3c) 


Uma carga de tração axial F z , se alguma estiver presente, terá tipicamente 
apenas uma componente média (como o peso das componentes), e poderá ser 
encontrada por 


o 


m axial 



= K 


4 

d 2 


(10.4) 


10.7 FALHA DO EIXO EM CARREGAMENTO COMBINADO 

Extensos estudos de falha por fadiga de ambos aços dúcteis e ferros fundidos 
frágeis sob flexão e torção combinados foram feitos originalmente na Inglater¬ 
ra, nos anos 1930, por Davies 1 e Gough e Pollard. 13 Esses resultados pioneiros 
estão mostrados na Figura 10-3, que foi tomada da Norma B106.1M-1985 da 
ANSI/ASME sobre o Projeto de Eixos de Transmissão (Design of Transmission 
Shafting). Resultados de pesquisas posteriores também estão incluídos nesses 
gráficos. 12 41 Descobriu-se que a combinação da torção e flexão em materiais dúc¬ 
teis em fadiga geralmente segue a relação elíptica como definida pelas equações 
na figura. Descobriu-se que materiais fundidos frágeis (não mostrados) falham 
com base na tensão principal máxima. Essas descobertas são similares àquelas 
das tensões flexionais e torcionais combinadas em carregamento completamente 
reversos mostrados na Figura 6-15. 


* Para um eixo vazado, substitua as expres¬ 
sões apropriadas de / e J. 
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Aço Ni-Cr-Mo, AISI 4340 da ref. 2 
O K t = 1,42 (Flexão) 

ü K = 2,84 (Flexão) 

□ Aço Ni-Cr da ref. 3 



Tensão estática torcional 
Resistência de escoamento à torção $ 

(a) Dados do teste de fadiga por tensão combinada para flexão 
reversa combinada com torção estática (da ref. 4). 

FIGURA 10-3 


O Aço carbono 0,1 % 



Tensão reversa torcional no limite de fadiga a 
Limite de fadiga em torção pura c 

^ es 

( b ) Dados do teste de fadiga por tensão combinada para flexão 
reversa combinada com torção reversa (da ref. 5). 


Resultados dos testes de fadiga para amostras de aço sujeitas à torção e flexão combinadas. (Extraído de Design of 
Transmission Shafting, American Society of Mechanical Engineers, New York, ANSI/ASME Standard BI06.1 M-1985, com 
autorização.) 


10.8 PROJETO DO EIXO 

Precisam ser consideradas tanto as tensões quanto as deflexões para o projeto do 
eixo. Frequentemente, a deflexão pode ser o fator crítico, porque deflexões ex¬ 
cessivas causarão desgaste rápido dos mancais do eixo. Engrenagens, correias ou 
correntes comandadas pelo eixo podem também sofrer por desalinhamentos in¬ 
troduzidos pelas deflexões do eixo. Observe que as tensões no eixo podem ser 
calculadas localmente para vários pontos ao longo do eixo com base nas cargas co¬ 
nhecidas e nas seções transversais supostas. Entretanto, os cálculos de deflexão re¬ 
querem que a geometria inteira do eixo seja definida. Assim, um eixo é tipicamente 
projetado pela primeira vez usando considerações de tensão, e as deflexões são cal¬ 
culadas uma vez que a geometria esteja completamente definida. A relação entre 
as frequências naturais do eixo (tanto em torção quanto em flexão) e o conteúdo de 
frequência das funções força e torque com o tempo também pode ser fundamental. 
Se as frequências das funções de força forem próximas às frequências naturais do 
eixo, a ressonância pode criar vibrações, tensões elevadas e grandes deflexões. 

Considerações gerais 

Algumas regras gerais para o projeto de eixos podem ser enunciadas como segue: 

1 Para minimizar as tensões e deflexões, o comprimento do eixo deve ser 
mantido o menor possível e os trechos em balanço, ser minimizados. 
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2 Uma viga em balanço terá uma deflexão maior que uma viga biapoiada 
para o mesmo comprimento e as mesmas carga e seção transversal, de 
modo que se deve usar a viga biapoiada, a menos que o uso do eixo em 
balanço seja ditado por restrições de projeto. (A Figura 10-2 mostra uma 
situação em que uma seção saliente ou em balanço de um eixo é reque¬ 
rida por razões práticas. A polia na extremidade direita do eixo carrega 
uma correia em V. Se a polia fosse montada entre os mancais, então todos 
os anexos ao eixo teriam que ser desmontados para mudar a correia, o 
que é indesejável. Em tais casos, o eixo em balanço pode ser a escolha 
menos prejudicial.) 

3 Um eixo vazado tem um razão melhor de rigidez/massa (rigidez específica) 
e frequências naturais mais altas que aquelas de um eixo comparavelmente 
rígido ou sólido, mas ele será mais caro e terá um diâmetro maior. 

4 Tente colocar concentradores de tensão longe das regiões de grandes mo¬ 
mentos fletores, se possível, e minimize seu efeito com grandes raios e 
aliviadores de tensão. 

5 Se a principal preocupação é minimizar a deflexão, talvez o material mais 
indicado seja o aço de baixo carbono, porque sua rigidez é tão alta quanto 
aquela de aços mais caros, e um eixo projetado para pequenas deflexões 
tenderá a ter tensões baixas. 

6 As deflexões nas posições de engrenagens suportadas pelo eixo não devem 
exceder cerca de 0,005 in, e a inclinação relativa entre os eixos da engrena¬ 
gem deve ser menor que cerca de 0,03°. [I1 

7 Se forem usados mancais planos (de luva), a deflexão do eixo ao longo do 
comprimento do mancai deve ser menor que a espessura da película de óleo 
no mancai. 1 ' 1 

8 Se forem usados mancais de rolamento não autoalinhantes, a inclinação do 
eixo nos mancais deve ser mantida menor que aproximadamente 0,04°. 111 

9 Se estiverem presentes cargas axiais de compressão, elas deverão ser des¬ 
carregadas por meio de um único mancai para cada direção de carga. Não 
divida as cargas axiais entre mancais axiais, pois a expansão térmica do 
eixo pode sobrecarregar os mancais. 

10 A primeira frequência natural do eixo deve ser pelo menos três vezes a fre¬ 
quência máxima da carga esperada em serviço, e preferencialmente muito 
mais. (Um fator de 10x ou mais é preferido, mas normalmente é difícil 
conseguir isso em sistemas mecânicos.) 

Projeto para flexão alternada e torção fixa 

Este caso de carregamento é um subconjunto do caso geral de flexão variada e 
torção variada, e, por causa da ausência de um componente alternativo da tensão 
torcional, é considerado um caso de fadiga multiaxial simples. (Contudo, a pre¬ 
sença de concentrações de tensão localizadas pode causar tensões multiaxiais 
complexas.) Esse caso de carregamento simples foi investigado experimental¬ 
mente, e existem dados para a falha de peças assim carregadas, como mostrado 
na Figura 10-3. A ASME definiu um método para o projeto de eixos carregados 
dessa maneira. 

O método ASME Existe uma norma da ANS1/ASME para o Projeto de Ei¬ 
xos de Transmissão publicada como B106.1M-1985. Essa norma apresenta um 
enfoque simplificado para o projeto de eixos. O procedimento da ASME pres- 
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supõe que o carregamento é constituído de flexão alternada (componente de 
flexão média nula) e torque fixo (componente alternada nula do torque) em 
um nível que cria tensões abaixo da resistência ao escoamento por torção do 
material. A padronização pressupõe que muitos eixos de máquina estão nessa 
categoria. Ela utiliza a curva elíptica da Figura 10-3 ajustada pelo limite de 
resistência à fadiga por flexão no eixo a a e pelo limite de resistência ao esco¬ 
amento em tração no eixo a m como envelope de falha. A resistência de esco¬ 
amento à tração é substituída pela resistência de escoamento torcional usando 
a relação de von Mises da Equação 5.9. A derivação da equação do eixo da 
ASME é apresentada a seguir. 

A começar pela relação para o envelope de falha mostrado na Figura 10-3a, 



^ T * 


V ^3» J 


= 1 


introduza um fator de segurança N f 


A 

v 



N t 


= 1 


y> / 


(10.5a) 


(10.5*) 


Relembre a relação de von Mises para S a partir da Equação 5.9 

s » = S y /J3 


(10.5c) 


e substitua-a na Equação 10.5*. 


x 2 


N f 


3- 


= 1 


(10.5c/) 


y / 


Substitua as expressões para a a e T m das Equações 10.2c e 10.3c, respectivamente: 


K 


32 Af 
f nd 3 


f N ^ 




K, 


16 T 


fm ' nd 3 


N f J 3 
V ~Sy 7 


= 1 


(10.5e) 


que pode ser organizada para calcular o diâmetro do eixo d como 


d = 


32N f 


kA 

V 


3 

+ — 

4 


T 

jy- m 
K^-fsm ç 

V ò y J 


X 2 


(10.6a) 


A notação usada na Equação 10.6 é ligeiramente diferente daquela usada 
na norma da ANSI/ASME a fim de manter consistência com a notação usada 
neste texto. A padronização usa o método de reduzir a resistência de fadiga, S f , 
pelo fator de concentração de tensão de fadiga, K f . em vez de usar K f como um 
aumentador da tensão, como é feito consistentemente neste texto. Na maioria dos 
casos (incluindo este), o resultado é o mesmo. Também a padronização da ASME 
pressupõe que a concentração de tensão pela tensão média K fsm seja 1 em todos 
os casos, o que resulta em 


32 N f 
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kA 

V ò f J 
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A ASME abandonou esse padrão de design do eixo, e isso tem hoje apenas 
valor histórico. Seja cuidadoso em aplicar a Equação 10.6 apenas a situações 
em que as cargas forem aquelas previstas na equação, isto é, torque constante e 
momento alternado. A norma da ASME dá resultados não conservativos se 
qualquer uma das componentes do carregamento que se supôs ser zero tiver, 
na verdade, um valor diferente de zero em um determinado caso. Recomen¬ 
damos usar o método mais geral da Equação 10-8 (ver a seguir) para design 
de eixos, uma vez que ele cobre todas as situações de carga. 

A Figura 10-4 mostra a linha de falha elíptica de Gough da Figura 10-3 so¬ 
breposta às linhas de Gerber, Soderberg e Goodman modificada. Observe que a 
linha elíptica aproximadamente iguala a linha de Gerber na extremidade esquer¬ 
da, mas diverge para interceptar a linha de resistência ao escoamento no eixo de 
tensões médias. A linha elíptica tem a vantagem de levar em conta um possível 
escoamento sem necessitar introduzir uma restrição adicional envolvendo a linha 
de escoamento. Contudo, a linha elíptica de Gough, embora seja uma boa aproxi¬ 
mação para os dados de falha, é menos conservadora que a combinação da linha 
de Goodman com a linha de escoamento usada como um envelope de falha. 


Projeto para flexão variada e torção variada 

Quando o torque não é constante, sua componente alternada criará um estado 
de tensão multiaxial complexo no eixo. Nesse caso, pode ser usado o enfoque 
descrito na Seção 6.12, que computa as componentes de von Mises das tensões 
alternantes e média usando as Equações 6.22. Um eixo rodando em flexão com¬ 
binada com torção tem um estado biaxial de tensão que permite que a versão 
bidimensional da Equação 6.22 b seja usada. 


<*'a = V a « + 3 ^ 

ct '» = VK +o " 0 ,J 2+3 ^ 


(10.7a) 


Essas tensões de von Mises podem agora ser introduzidas em um diagrama mo¬ 
dificado de Goodman (DMG) para um material escolhido a fim de encontrar um 
fator de segurança, ou podem-se usar as Equações 6.18 sem desenhar o DMG. 

Para propósitos de projeto, no qual o diâmetro do eixo é a quantidade de¬ 
sejada, as Equações 10.2, 10.3 e 10.6 como apresentadas requerem a iteração 
para encontrar o valor de d, dadas algumas cargas conhecidas e as propriedades 
pressupostas para o material. Isso não é muito difícil se for usado um programa 
de solução de equações com alguma capacidade de iteração. Contudo, é muito 
enfadonho buscar uma solução com calculadora com as equações nessa forma. 
Se um caso particular de falha for admitido para o DMG, as equações podem 
ser manipuladas para fornecer uma equação de projeto (similar à Equação 10.6) 
para o diâmetro do eixo d na seção de interesse. Se o modelo de falha usado for 
o Caso 3 da Seção 6.11, o qual supõe cargas média e alternantes mantendo uma 
razão constante,* a falha ocorrerá no ponto R na Figura 6-46c. O coeficiente de 
segurança como definido pela Equação 6.18c é, portanto, 



(10.7/?) 


onde N f é o coeficiente de segurança desejado, S f é a resistência de fadiga cor¬ 
rigida para o ciclo de vida selecionado (pela Equação 6.10) e S ut é o limite de 
resistência à tração do material. 


* Observe que esta suposição está também 
implícita na Equação 10.6 para o método 
ASME. 
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FIGURA 10-4 


Linha de falha elíptica usando a resistência de escoamento com outras linhas de 
falha para tensões variadas. 


Se agora também supusermos que a carga axial no eixo é zero e substituir¬ 
mos as Equações 10.2c, 10.3c e 10.7a na Equação 10.7 b, obteremos 



que pode ser usada como uma equação de projeto para determinar um diâmetro 
de eixo para qualquer combinação de carregamento de flexão e torção com as 
suposições mencionadas anteriormente de carga axial zero e uma razão constante 
entre os valores da carga alternante e média no tempo. 


EXEMPLO 10-1 


Projeto de eixo para torção constante e flexão alternada 


Problema Projete um eixo para suportar os complementos mostrados na 
Figura 10-5 com um coeficiente de segurança de projeto míni¬ 
mo de 2,5. 


* Ver R. E. Peterson, Stress Concentration 
Factors, John Willey, 1974, Figuras 72, 79 e 
183, que mostram esses números com má¬ 
ximos aproximados para esses contornos e 
carregamentos. Como estamos criando um 
projeto preliminar nesta fase e ainda não 
definimos a geometria do eixo em detalhe, 
não vale a pena tentar definir esses fatores 
mais precisamente. Isso pode ser feito mais 
tarde, e o desenho, aperfeiçoado em con¬ 
formidade. 


Dados Um projeto preliminar da configuração do eixo é mostrado na 

Figura 10-5. Ele deve transmitir 2 hp a 1725 rpm. O torque e 
a força na engrenagem são constantes com o tempo. 

Hipóteses Não há cargas axiais aplicadas. Será usado aço para obter 
vida infinita. Pressuponha um fator de concentração de ten¬ 
são de 3,5 para o degrau nos raios em flexão, 2 para o degrau 
nos raios em torção e 4 nas chavetas.* Uma vez que o torque é 
constante e o momento fletor completamente reverso, o méto¬ 
do ASME da Equação 10.6 pode ser usado e será comparado 
com o método geral por meio da Equação 10.8. 

Solução Yer as Figuras 10-5 a 10-8. 

1 Primeiro determine o torque transmitido a partir da potência e velocidade 
angular dadas usando a Equação 10.1. 
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p = 2,0 - 


q = 6,75 
c = 6,5 - 


b = 5 


A B 


C D 


plano de F 1 para F 2 



Geometria de um projeto preliminar para Exemplos de 10-1 a 10-3. 


T = 


P 

co 


2 hp 6600 


in-lb/ s 

hp 


1725 rpm 


2 n rad/s ^j 
60 rpm ) 


= 73,1 lb-in 


(a) 


Esse torque existe somente na porção do eixo entre a polia e a engrenagem, 
e é uniforme em magnitude sobre aquele comprimento, como mostrado na 
Figura 10-6. 

2 As forças tangenciais na polia e na engrenagem são encontradas a partir do 
torque e de seus respectivos raios. Uma correia em V tem tensão em ambos 
os lados, e a razão entre a força /% no lado apertado e F 2 no lado folgado 
é geralmente suposta como sendo aproximadamente 5. A força resultante 
associada com o torque motor é F n = F { - F 2 , mas a força que flete o eixo é 
F J = F 1 + F 2 . A combinação dessas relações resulta em F s = 1,5 F n . Olhando 
pela extremidade da polia: 


F„ = 


T 

r 


73,1 lb-in 
3 in 


= 24,36 i lb 


F s = 1,5/%, = 36,54 i lb 


ib) 


3 A força tangencial no dente da engrenagem é 


8 tangencial 


L 

r 


73,1 lb-in 
3 in 


-24,36 j lb 


(c) 


Magnitude do torque 
(lb-in) 

80-, 

60 : 

40- 

20 - 

ol— , - , I , i — 

0 2 4 6 8 

comprimento do 
eixo (in) 

FIGURA 10-6 

Torque no Exemplo 10-1. 
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Cisalhamento no plano xz 
201 


0 


- 20 - 

-40 


0 2 4 6 


Cisalhamento no plano yz 
i5 r 
10 - 
5- 
0 - 
-5- 
-10 


0 2 4 6 8 


Magnitude do cisalhamento 
40-, 

30- 


20 -, 

10 - 

0 


0 2 4 6 8 

Momento no plano xz 



Momento no plano yz 



Magnitude do momento 



FIGURA 10-7 

Carregamento no Exemplo 10-1. 


A engrenagem tem um ângulo de pressão de 20°, como mostrado, o que 
significa que haverá também uma componente radial de força no dente da 
engrenagem de 

=F tg(20°) = 8,87 i lb W) 

4 Vamos considerar que as forças na engrenagem e na polia sejam aplicadas 
no seus centros. Calculamos as forças de reação nos planos xz e yz usando 
X/-Ç = 0 , XAf. = 0 , X/Ç = 0 e 1M y = 0 com as dimensões supostas de forma 
tentativa para a viga, a = 1,5, b = 5 s c = 6,5, o que dá p = 2 e q = 6,75. 

^M A =R 2 b + F g p + F s q = 0 

*2 = ~\{F g P+F s q) = -|(2 F g + 6,75 F s ) = -4),40 F g - 1,35/Ç (e) 

JV = R ] +F g +F s +R 2 = 0 

- -F g -Fs-R 2 = ~F S ~ F s - (-0,40/Ç - 1,35/Ç) 

= - 0,60/Ç + 0,35/Ç (/) 

As Equações (e) e (/) podem ser resolvidas em termos de /?, e A 1 , em cada 
plano, usando as componentes apropriadas das cargas aplicadas F e F s . 

R v = -0,60 F gx + 0,35 F Sx = -0,60(8,87) + 0,35(36,54) = 7,47 lb 

R t = -0,60 F + 0,35 F = -0,60(-24,36) + 0,35(0) = 14,61 lb 

( 8 ) 

R 2 = -0,40/Ç - 1,35/Ç = -0,40(8,87) -1,35(36,54) = -52,87 lb 
r 2 = -0,40FÇ - 1,35/Ç = -0,40(-24,36) - l,35(o) = 9,74 lb 

5 Agora é possível encontrar a carga de cisalhamento e o momento fletor 
atuantes no eixo. Escreva uma equação para a função de carregamento q 
usando funções singulares, integre essa função para obter a função de cisa¬ 
lhamento V e integre outra vez para obter a função de momento M. 

q = /?! (z — 0) _1 + /Ç(z — 2) _1 + R 2 (z - 5)' 1 + /Ç (z - 6,75)' 1 (h) 

V = R l (z- 0)° +F g (z- 2)° + /? 2 (z - 5)° + /Ç (z - 6,75)° (t) 

M = R 1 {z- 0) 1 + /Ç (z - 2)‘ + /? 2 (z - 5)‘ +F s (z- 6,75)‘ (j) 

Recorde que as constantes de integração C, e C 2 são zero quando incluímos 
as forças de reação na equação. 

6 Substitua os valores das cargas e as forças de reação para cada direção co¬ 
ordenada nas Equações ( h ), (i) e (j) e faça a avaliação delas para todos os 
valores de z ao longo do eixo. A seguir, combine as componentes da função 
momento nos planos xz e yz (usando o teorema de Pitágoras) para encontrar 
a magnitude máxima da função de momento. 

As distribuições de cisalhamento e momento sobre o comprimento do eixo 
estão mostradas na Figura 10-7. O torque aplicado é uniforme sobre a por¬ 
ção do eixo entre os pontos B e D, como mostrado na Figura 10-6. Dentro 
desse comprimento do eixo, há três posições que exigem atenção, nas quais 
um momento ocorre em combinação com uma concentração de tensões: o 
ponto B entre o degrau e a chaveta sob a engrenagem (M fi = ±33 lb-in), o 
ponto C no mancai direito onde há um degrau com um raio pequeno para 
caber o mancai ( M c = + 63 lb-in) e o ponto D no degrau da polia (M 0 = ± 9 
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lb-in). Observe que, por causa da alta concentração de tensão, o chanfro do 
anel de retenção usado para posicionamento axial foi colocado na extremi¬ 
dade do eixo onde o momento e o torque são ambos zero. 

7 Um material de teste precisa ser escolhido para os cálculos. Primeiramente, 
tentamos um material barato, aço de baixo carbono laminado a frio, como 
SAE 1020 com S ut = 65 kpsi e S y = 38 kpsi. Embora esse material não seja 
excepcionalmente forte, ele tem baixa sensibilidade ao entalhe, o que será 
uma vantagem, dadas as grandes concentrações de tensão. Calcule o limite 
de resistência à fadiga não corrigido usando a Equação 6.5: 

S e . = 0,5S W = 0,5(65000) = 32500 psi (k) 


Este deve ser reduzido por diversos fatores para levar em conta as diferen¬ 
ças entre a parte e o espécime de ensaio. 


S =C C C C C S 

^e carreg tamanho ^superf '~'ternp conf ^ e 

S e =(l)(l)(0,84)(l)(l)(32500) = 27300 psi 


(0 


O carregamento é flexão e torção, portanto o coeficiente de carga, C carreg , 
é 1. Como não sabemos ainda o tamanho da peça, temporariamente supo¬ 
remos que o coeficiente de tamanho, C tammho , é igual a 1 e o ajustaremos 
depois. O coeficiente de acabamento superficial, C supe]f , é escolhido para 
um acabamento de usinagem baseado na Figura 6-26 ou na Equação 6.7e. 

A temperatura não é elevada, portanto o coeficiente de temperatura, C temp , é 
igual a 1, e pressupomos que temos 50% de confiabilidade no estágio preli¬ 
minar de projeto com C conf = 1. 

8 A sensibilidade do material ao entalhe é encontrada pela Equação 6.13 ou 
pela Figura 6-36 e é q = 0,5 em flexão e q = 0,57 em torção, supondo o raio 
do entalhe de 0,01 in. 

9 O fator de concentração de tensão por fadiga é encontrado pela Equação 
6.11 b usando o suposto fator de concentração de tensão geométrico men¬ 
cionado anteriormente. Para a tensão de flexão no ponto C do degrau: 

K f = 1 + q(K, - l) = 1 + 0,5(3,5 - l) = 2,25 (m) 


A concentração de tensão é menor para um degrau carregado à torção do 
que para a mesma geometria carregada à flexão: 

K fi = 1 + q(K„ - l) = 1 + 0,57(2 - 1) = 1,57 (n) 


Pela Equação 6.17, descobrimos que, neste caso, o mesmo fator deve ser 
usado na componente de tensão média torcional: 

K fsm = K fs = 1,57 (o) 


10 O diâmetro do eixo no ponto C pode agora ser encontrado pela Equação 
10.6 usando a magnitude do momento naquele ponto de 63,9 in-lb 


d 2 = < 


32 N r 


f .. \ 2 

K f ^ 

v f h) 


K 


fsm 


y y 


32(2,5) 


2,25 


63,9 

27300 


+ T 1.57 


73,1 V 
38000 


= 0,531 in (p) 


Se K fsm for definido igual a 1 como a ASME recomenda, então a Equação 
10.6 resulta em d = 0,520 in. Se a equação mais geral 10.8 for usada, o re- 
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linha de escoamento 
linha de carga 
V linha de Goodman 


n—i—rn—i—rn 

0 20 40 60 

(kpsi) 

(a) Tensões no ponto B 


sultado é d = 0,557 in. Observe que o método ASME é menos conservativo 
que a Equação 10.8, visto que dá diâmetros de eixo menores para o mesmo 
coeficiente de segurança. Um diagrama modificado de Goodman para este 
elemento de tensão é mostrado na Figura 10-8/?. Ele prediz falha por fadiga. 

11 No ponto B, sob a engrenagem, o momento é menor, mas os fatores de 
concentração de tensão de fadiga K f e K fs são maiores, portanto esse ponto 
também deve ser calculado. Em B: 


K f = 1 + q(K t - l) = 1 + 0,5(4 - l) = 2,50 
K fs = 1 + q(K , - l) = 1 + 0,57(4 - l) = 2,70 


(q) 


12 O diâmetro mínimo recomendado no ponto B pela Equação 10.6 é 


d \ = ■ 


32AC 


í , „ \ 2 


K f 




f ç 

V ò f J 


3 
+ — 

4 


f rp \ 2 

Kfsm ç 
V “A j 


32(2,5) 

n 


2,50^T + 3 Í2,71^i- 

27300 J 4 l 38000 


■ = 0,517 in (r) 
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( b) Tensões no ponto C 


0„ (kpsi) 



(kpsi) 

(c) Tensões no ponto D 

FIGURA 10-8 

Diagramas de Goodman 
modificados para três pontos no eixo 
do Exemplo 10-1. 


Se K fsm for definido como 1, como recomenda a ASME, então a Equação 10.6 
resulta em d = 0,444 in. Se a equação mais geral 10.8 for usada, o resultado é 
d = 0,524 in. Mais uma vez, o método da ASME é não conservativo se com¬ 
parado à Equação 10.8. Um diagrama modificado de Goodman para esse ele¬ 
mento de tensão está mostrado na Figura 10-8a. Ele prevê falha por fadiga. 

13 Uma outra posição possível de falha é o degrau no qual a polia se assenta, 
no ponto D. O momento é menor que em C, sendo cerca de 9,1 lb-in (ver 
Figura 10-7). Contudo, o eixo terá um de grau menor lá e terá o mesmo 
grau de concentração de tensão que no ponto C. (A chaveta para a polia está 
em uma região de momento nulo e, portanto, será ignorada). Usando esses 
valores na Equação 10.6 para o ponto D: 


d i = 


32N f 


V 


kA 

V ò f J 


3 

+ — 

4 


T 

jy- m 

^fsm o 

V ò y J 


32(2,5) 


2,25 9,1 1 + —í 1,57—^^— 
27300 J 4 l 38000 


i 

3 

■ = 0,411 in Cs) 


Se K fsm for definido igual a 1 como a ASME recomenda, então a Equação 
10.6 resulta em d = 0,360 in. Se a equação mais geral 10.8 for usada, o re¬ 
sultado será d = 0,387 in. Um diagrama modificado de Goodman para esse 
elemento de tensão é mostrado na Figura 10.8c. Ele prevê uma falha por 
escoamento. 

14 A partir dos cálculos preliminares, podemos determinar tamanhos razoáveis 
para os diâmetros dos quatro degraus d 0 , d v d 2 , d 3 da Figura 10-3. O próxi¬ 
mo diâmetro padronizado crescente do mancai de esferas para o diâmetro 
d 2 = 0,531 in calculado para o ponto C é 15 mm ou 0,591 in. Selecionando 
esse valor para d^, escolhemos d 3 = 0,50 in e t/ i = 0,625 in. O tamanho- 
-padrão d (] do eixo é, portanto, 0,75 in, que fica laminado para o diâmetro 
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externo na flange da engrenagem. Essas dimensões darão fatores de segu¬ 
rança que satisfazem ou excedem a especificação. As tensões e os fatores de 
segurança nos três pontos devem agora ser recalculados usando fatores de 
redução de resistência (por exemplo, C tamanho ) e fatores de concentração de 
tensão baseados nas dimensões finais.* 


Torque médio 

80-, _ 

40- 

o l ■ I ■ i i Pi .-^z 
0 2 4 6 8 

comprimento do eixo (in) 


EXEMPLO 10-2 


Projeto de eixo para torção repetida com flexão repetida 

Problema Projete um eixo para suportar os anexos mostrados na Figura 
10-5 com um coeficiente de segurança de projeto mínimo de 2,5. 


Torque alternante 

80] _ 

40- 

0t T- r-L-^Z 

0 2 4 6 8 

comprimento do eixo (in) 


Dados O torque e o momento no eixo variam no tempo de modo re¬ 

petitivo, isto é, suas componentes alternantes e média são de 
igual magnitude. As componentes média e alternante do tor¬ 
que são 73 lb-in, fazendo o torque máximo duas vezes o valor 
médio do Exemplo 10-1. As componentes média e alternante 
do momento são iguais em magnitude. A Figura 10-9 mostra 
o momento de pico e o torque de pico, que são, cada um, o do¬ 
bro dos valores respectivos dos casos totalmente reversos da 
Figura 10-5 e do Exemplo 10-1 devido à presença do momento 
médio. 

Hipóteses Não há cargas axiais aplicadas. Será usado o aço para se obter 
vida infinita. Pressuponha um fator de concentração de ten¬ 
são de 3,5 para os raios de degraus em flexão, 2 para os raios 
de degraus em torção e 4 nas chavetas. Devido ao fato de que 
as cargas torcionais não são constantes e o momento de flexão 
não é totalmente reverso, o método da ASME da Equação 
10.6 não deve ser usado. 


Solução Ver Figuras 10-5,10-9,10-10 e Tabela 10-1. 

1 Para propósito de comparação, excetuando a configuração de carregamen¬ 
to, manteremos todos os fatores iguais aos do exemplo anterior. É usado o 
mesmo aço SAE 1020 de baixo carbono e laminado a frio que tem S ul = 65 
kpsi, S = 38 kpsi e um S e = 27,3 kpsi corrigido. Sua sensitividade ao enta¬ 
lhe é 0,5. 

2 Há três pontos de interesse, etiquetados B, C e D na Figura 10-3. Pressupõe- 
-se que os fatores de concentração de tensão de fadiga sejam os mesmos em 
CeDe maiores em B. Ver o Exemplo 10-1 para o cálculo deles. 

3 O diâmetro requerido do eixo no ponto C pode ser encontrado com a Equa¬ 
ção 10.8. 



Torque de pico 

160] _ 

120 - 

80 : 

40; 

0 2 4 6 8 

comprimento do eixo (in) 

Momento médio 

80] 

40- 

°0 2 4 6 8 

comprimento do eixo (in) 


Momento alternante 
80-, 



0 l < . V -T--Z 

0 2 4 6 8 


comprimento do eixo (in) 


Momento de pico 



comprimento do eixo (in) 

FIGURA 10-9 

Torque e momentos no Exemplo 
10-2 (lb-in). 


32(2,5) 

2,25(64)] 2 +|[l,57(73,l)] 2 ^ ^[2,25(64)]" + |[l,57(73,l)] 2 

n 

27300 ' 65000 


* Os arquivos EX10-01a, EX10-01Ò, 

EX10-01 c e EX10-01 d estão no CD-ROM. 


d 2 = 0,614 


(a) 
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Compare isso ao valor de 0,557 para a mesma equação no exemplo anterior, 
no qual as cargas eram constantes. 

4 No ponto B, o diâmetro requerido pela Equação 10.8 é 


32(2,5) 

^[2,5(32,8)] 2 +|[2,71(73,l)] 2 ^ ^[2,5(32,S)] 2 + |[2,71 (73,l)] 2 

K 

27300 ' 65000 


d, = 0,632 


(b) 



linha de escoamento 
/•. linha de carga 

linha de 
Goodman 

1 —I—rri— 

0 20 40 60 

(kpsi) 

(a) Tensões no ponto B 
0„ (kpsi) 

40" 

linha de escoamento 
linha de carga 

linha de 
Goodman 

i —i—rn—i r i 

0 20 40 60 
(kpsi) 

(, b ) Tensões no ponto C 



a o (kpsi) 

40 - 

\ linha de escoamento 
v \y linha de carga 

linha de 
Goodman 

n—i—rri— 

0 20 40 60 

a,„ (kpsi) 

(c) Tensões no ponto D 

FIGURA 10-10 



Diagramas de Goodman 
modificados para três pontos no eixo 
do Exemplo 10-2. 


Compare isso ao valor de 0,517 para a mesma equação no exemplo anterior, 
no qual as cargas eram constantes. 

5 E no ponto D: 

l 

^[2,25(9,l)] 2 + |[l,57(73,l)] 2 ^ ^[2,25(9,l)] 2 + |[l,57(73,l)] 2 1| 3 
27300 + 65000 

d 3 = 0,512 (c) 

Compare isso ao valor de d 3 = 0,411 para a mesma equação no exemplo an¬ 
terior, no qual as cargas eram constantes. 

6 A presença de tensões repetidas requer um eixo maior para manter o mesmo 
coeficiente de segurança. Precisamos do próximo mancai padronizado de es¬ 
feras em C, que possui 17 mm (0,669 in) de diâmetro interno. Selecionando 
esse valor para d 2 , tentamos valores de d 3 = 0,531 in, que possui um tama¬ 
nho padronizado menor em polegadas, e d { = 0,750 in. que possui tamanho 
padronizado maior em polegadas. O tamanho padronizado do eixo é agora 
de 0,875 in e é laminado para o diâmetro externo na flange da engrenagem. 
Essas dimensões darão um coeficiente de segurança que satisfaz e excede 

a especificação, como mostrado nos diagramas modificados de Goodman 
da Figura 10-10. As tensões e os coeficientes de segurança nos três pontos 
devem agora ser recalculados usando fatores mais precisos de redução de 
resistência e concentração de tensão baseados nas dimensões finais. 

7 A Tabela 10-1 compara os resultados dos Exemplos 10-1 e 10-2 para 
mostrar as diferenças no diâmetro do eixo necessário para carregamento 
constante e carregamento variado. Observe que a carga de pico no Exemplo 
10-1 é metade daquela do Exemplo 10-2. Os fatores de segurança finais são 
maiores que o mínimo de projeto devido à necessidade de aumentar o eixo 
para caber no tamanho de rolamento padronizado. Os arquivos EX10-02«, 
EX10-02X, EX10-02c e EX10-02r/ estão no CD-ROM. 


32(2,5) 


10.9 DEFLEXÃO DO EIXO 

Um eixo é uma viga que se deflete transversalmente e é também uma barra de 
torção que se deflete torcionalmente. Ambos os modos de deflexão precisam ser 
analisados. Os princípios de análise da deflexão foram revistos no Capítulo 4 e 
não serão detalhados aqui novamente. Na Seção 4.10 foi desenvolvido um méto¬ 
do para cálculo das deflexões de viga usando funções singulares, e na Seção 4.12 
foi investigada a deflexão torcional. 
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Tabela 10-1 Comparação dos resultados do projeto de eixo nos Exemplos 10-1 e 10-2 

Diâmetros mínimos produzem N f = 2,5 em cada ponto 


Projeto 

Máximo 

torque 

alternante 

Máximo 

torque 

médio 

Máximo 

momento 

alternante 

Máximo 

momento 

médio 

rf 0 (in) 

nominal 

rfj(in) Min/ 
nominal 

d 2 (in) Min/ 
nominal 

d 3 (in) Min/ 
nominal 

Sjem C 

Ex. 10-1 

0 

73,1 

63,9 

0 

0,750 

0,517 / 

0,557 / 

0,411 / 

2,5/3,0 







0,625 

0,591 

0,500 


Ex. 10-2 

73,1 

73,1 

63,9 

63,9 

0,875 

0,632 / 

0,614/ 

0,512 / 

2,5/3,8 







0,750 

0,669 

0,531 



Eixos modelados como vigas 

Os métodos da Seção 4.10 são aplicáveis diretamente. O único fator de com¬ 
plicação é a presença comum dos degraus no eixo que mudam as propriedades 
da seção transversal ao longo do seu comprimento. A integração da função M 
/ EI torna-se muito mais complicada devido ao fato de que tanto I quanto M 
são agora funções da dimensão ao longo do eixo- viga. Em vez de fazer uma 
integração analítica como foi feito na Seção 4.10 para o caso de I constante, 
usaremos uma técnica de integração numérica como a regra de Simpson ou a 
regra do trapézio para formar as funções de inclinação e deflexão a partir da 
função M / EI. Isso será mostrado em um exemplo. Se as cargas transversais 
e o momento variarem ao longo do tempo, então as magnitudes máximas ab¬ 
solutas deverão ser usadas para calcular as deflexões. A função da deflexão 
dependerá do carregamento e das condições de contorno da viga, isto é, se 
biapoiada ou em balanço. 

Eixos modelados como barras de torção 

Os métodos da Seção 4.12 são diretamente aplicáveis, especialmente a Equação 
4.24, mesmo porque a única seção transversal prática para eixos é circular. A 
deflexão angular 0 (em radianos) para um eixo de comprimento /, módulo de 
cisalhamento G, momento polar de inércia J e com torque T é 

Tl 

0 = — (10.9o) 

a partir da qual podemos formar a expressão para a constante torcional de mola: 

*, = f = ™ (10 -9b) 

Se o eixo tiver degraus, as mudanças da seção transversal complicam o cálculo da 
deflexão torcional e da constante de mola devido à mudança do momento polar 
de inércia J. 

Qualquer coleção de seções adjacentes de diferentes diâmetros do eixo 
pode ser considerada como um conjunto de molas em série, porque suas defle¬ 
xões se adicionam e o torque passa por elas inalterado. Uma constante efetiva 
de mola ou um J efetivo pode ser computado para qualquer segmento de eixo a 
fim de encontrar a deflexão relativa entre suas extremidades. Para um segmento 
de eixo contendo três seções de distintos J v e J 3 transversais com compri¬ 
mentos correspondentes /,, / 2 e l 3 , a deflexão total é meramente a soma das 
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deflexões de cada seção sujeita ao mesmo torque. Pressupomos que o material 
é uniforme de ponta a ponta, 


0 = 0 [ + 0 2 + 0 3 


T_ 

G 



(10.9c) 


A constante efetiva de mola k e[ de um eixo de três segmentos escalonados é 


1 



(10.9c/) 


Essas espressões podem ser estendidas para qualquer número de segmentos de 
um eixo escalonado. 


EXEMPLO 10-3 


Projetar um eixo escalonado para minimizar as deflexões 

Problema Projetar o mesmo eixo como no Exemplo 10-2 para ter uma 

deflexão máxima de flexão de 0,002 in e uma deflexão angular 
máxima de 0,5° entre a polia e a engrenagem. 

Dados O carregamento é o mesmo que no Exemplo 10-2. O torque de 

pico é 146 lb-in. A Figura 10-9 mostra a distribuição do mo¬ 
mento de pico ao longo do comprimento do eixo. Os valores 
são 65,6 lb-in no ponto B, 127,9 lb-in no ponto C e 18,3 lb-in 
no ponto D. 

Hipóteses Os comprimentos permanecerão os mesmos do exemplo ante¬ 
rior, mas os diâmetros poderão ser mudados para enrijecer o 
eixo, se necessário. O material é o mesmo que no Exemplo 10-2. 

Solução Ver as Figuras 10-11 a 10-13. 


1 A deflexão torcional é encontrada a partir das Equações 10.9. Os compri¬ 
mentos de cada segmento são (segundo a Figura 10-3): AB =1,5 in, BC = 
3,5 in e CD =1,5 in. Os momentos polares de inércia são primeiramente 
calculados para cada segmento de diâmetro diferente. 


de A para B: 
de B para C: 
de C para D: 


J AR — 


32 

,4 


Tt(0,875) 4 

—^= 0,057 5 in 4 
32 


n dl r JifO,750) 4 

J BC = V = 0,031 1 in 4 

BC 32 32 

= 1 ( 0 . 669 )' 4 

CD 32 32 


e usados na Equação 10.9c. 


0 = 


v ■A ^2 


U 


'3 / 


146 1,5 3,5 1,5 

l,2El [ 0,057 5 + 0,0311 + 0,019 7 y 


= 0,15 grau 


(a) 


(b) 


Essa deflexão está dentro da especificação requerida. 

2 A função momento para esse eixo foi derivada usando funções de singula¬ 
ridade como a Equação (j) no Exemplo 10-1. Ela deve ser agora dividida 
pelo produto defieo momento de inércia da área I em cada ponto ao longo 
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do eixo. Embora E seja constante, o valor de I muda com cada mudança do 
diâmetro no eixo escalonado. 

M M 

— =- (c) 

e\Jab ( z “ 0)° +{Ibc ~ Iab)( z ~ 1>5}° +{Icd - hc)( z ~ 5)° + ( Id ~ I cd){ z ~ 6,5)°] 

A Figura 10-11« mostra a função momento para esse eixo como derivada 
nos exemplos anteriores e a Figura 10-11/? mostra a função Ml EI para os 
diâmetros das seções definidas no Exemplo 10-2. 

3 A deflexão por flexão é encontrada pela integração dupla da função de mo¬ 
mento. 



comprimento 
do eixo (in) 


(a) Magnitude do momento 


\—dz + C } 

J EI 3 

(d) 

M , ^ „ 

—dz + C 3 z + C 4 

(e) 


4 A primeira integração da função MI EI pela Equação (c) dá a inclinação da 
viga e a segunda integração dá a função de deflexão. Nas discussões prévias 
sobre a deflexão da viga (ver Seção 4.10 e Exemplos 4-4 a 4-7), a seção 
transversal I da viga foi constante ao longo do comprimento. Em um eixo 
escalonado, I é uma função do comprimento do eixo. Isso faz com que a inte¬ 
gração analítica da função M / EI seja bem mais complicada. Um enfoque um 
pouco mais simples é fazer a integração numérica da função duas vezes usan¬ 
do uma regra trapezoidal ou a regra de Simpson. Essa integração numérica 
deve ser feita para cada direção das coordenadas a fim de obter as componen¬ 
tes x e y da deflexão. Estas, então, devem ser combinadas vetorialmente para 
obter as funções de magnitude e ângulo de fase da deflexão ao longo do eixo. 

5 Uma vez que a deflexão do eixo é zero em z = 0, C 4 = 0. A outra constante de 
integração, C 3 , pode ser determinada numericamente. A Figura 10-12 a mos¬ 
tra a inclinação ao longo da viga na direção y obtida pela integração usando 
uma regra trapezoidal, e também mostra a função de inclinação correta. O 
resultado da integração numérica foi movido para cima pela constante de 
integração C 3 . Contudo, não sabemos onde essa função cruza o zero, e por¬ 
tanto não podemos determinar C 3 pela função da inclinação da viga. 

6 A função de deflexão obtida por integração numérica na Figura 10-12 b não 
passa pelo zero no segundo apoio. Dado que a deflexão é realmente zero em 


x 10 4 



comprimento 
do eixo (in) 


C b ) Função El ao longo do eixo 


x 1(U 



comprimento 
do eixo (in) 


(c) Momento / £ / 

FIGURA 10-11 

Funções momento e M/El para o 
Exemplo 10-3. 


x lO^radianos 


X 10" in 




h*— —H 


(b) Deflexão da viga 


FIGURA 10-12 

Integração numérica da função momento e determinação da constante de integração C 3 . 
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x deflexão 



0 2 4 6 8 


comprimento do eixo (in) 

y deflexão 

x 10 -3 in 
2 : _ 

1 : 



0 2 4 6 8 


comprimento do eixo (in) 


magnitude da deflexão 

x 10" 3 in 



0 2 4 6 8 


comprimento do eixo (in) 

FIGURA 10-13 

Funções de deflexão para o Exemplo 
10-3. 


* Norma ANSI B17.1-1967, Keys and Key- 
seats, e BI 7.2-1967, Woodruff Keys and 
Keyseats, disponíveis na American Society 
of Mechanical Engineers, 345 East 47th St., 
New York, N.Y. 10017. 


tal apoio, o erro nesta função integrada pode ser usado para determinar a cons¬ 
tante de integração C 3 . Uma linha é desenhada na Figura 10-12 b desde a ori¬ 
gem ao ponto na curva z = 5 onde a função deve ser zero. A inclinação dessa 
linha reta é a constante C 3 para a direção y, a qual é encontrada a partir de 


C, = tan 

A 


erro v 


= tan 


0,0007 

5,0 


= 0,00014 in 


(/) 


A constante para a direção x é encontrada de maneira similar. As funções 
são, então, recalculadas usando os valores corretos de C 3 . 

7 Essas funções de deflexão estão mostradas na Figura 10-13 para diâmetros 
de eixo d 0 = 0,875, d 1 = 0,750, d 2 = 0,669, d 3 = 0,531 do Exemplo 10-2. A 
magnitude da deflexão na engrenagem é 0,0003 in, que está bem dentro da 
especificação requerida. Na polia, a deflexão é 0,001 in, também dentro da es¬ 
pecificação. A deflexão na extremidade direita do eixo é 0,002 in. Os arquivos 
EX 10-03fl e EX09-026 estão no CD-ROM. 


10.10 CHAVETAS E RASGOS DE CHAVETA 

A ASME define uma chaveta como “uma parte de maquinaria desmontável que, 
quando colocada em assentos, representa um meio positivo de transmitir torque 
entre o eixo e o cubo”. As chavetas são padronizadas pelo tamanho e pela forma 
em diversos estilos.* Uma chaveta paralela é de seção transversal quadrada ou 
retangular e de altura e largura constantes ao longo do seu comprimento. (Ver a 
Figura 10-14 a.) Uma chaveta afunilada (cônica) é de largura constante, mas sua 
altura varia com um afunilamento linear de 1/8 in por ft e é empurrada em um 
rasgo cônico no cubo até que fica travada. Ela pode não ter cabeça ou ter uma ca¬ 
beça com formato de quilha para facilitar a remoção. (Ver a Figura 10-147?.) Uma 
chaveta Woodruff é semicircular plana e com largura constante. Ela cabe em uma 
assento de chaveta fresado no eixo com um cortador circular padrão. (Ver a Figura 
10-14c.) A chaveta afunilada serve para travar o cubo axialmente no eixo, mas as 
chavetas paralela e Woodruff requerem alguns outros meios para a fixação axial. 
Algumas vezes, são usados anéis de retenção e colares para esse propósito. 

Chavetas paralelas 

As chavetas paralelas são as mais usadas. As padronizações da ANSI e ISO defi¬ 
nem os tamanhos particulares das seções transversais e a profundidade dos assentos 
(rasgos) das chavetas. Uma reprodução parcial dessa informação é apresentada na 
Tabela 10-2 para o intervalo mais baixo de diâmetro de eixos. Consulte as respecti¬ 
vas normas para eixos de tamanho grande. As chavetas quadradas são recomendadas 
para eixos de até 6,5 in de diâmetro (US) e 25 mm de diâmetro (ISO), e as chavetas 
retangulares, para diâmetros maiores. A chaveta paralela é colocada com metade de 
sua altura no eixo e metade no cubo, como mostrado na Figura 10-14a. 

As chavetas paralelas são feitas tipicamente a partir de barras padronizadas 
laminadas a frio, as quais, convencionalmente, têm “tolerância negativa”, querendo 
dizer que ela não será jamais maior que sua dimensão nominal, somente menor. Por 
exemplo, uma barra quadrada de tamanho nominal de 1/4 in terá uma tolerância na 
largura e altura de +0,000, -0,002 in. Assim, o assento da chaveta pode ser cortado 
com um cortador de fresa padrão de 1/4 in, e a chaveta de barra padronizada caberá 
com uma ligeira folga. Também está disponível uma chaveta padronizada especial, 
que tem tolerância positiva (por exemplo, 0,250 + 0,002, -0,000). Ela é usada quan¬ 
do se desejar um ajuste mais apertado entre a chaveta e o assento de chaveta e pode 
requerer uma usinagem da chaveta padronizada às dimensões finais. 
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(a) chaveta paralela 


FIGURA 10-14 

Vários estilos de chavetas. 



W 



L 



(. b ) chaveta afunilada 
(ou cônica) 


(c) chaveta Woodruff 
(meia-lua) 


O ajuste da chaveta pode exigir cuidados quando a carga de torque alterna de 
positivo a negativo em cada ciclo. Quando o torque muda de sinal, qualquer folga 
entre a chaveta e o rasgo aparecerá repentinamente, tendo como resultado um im¬ 
pacto e altas tensões. Isso é chamado de reação. Um parafuso no cubo, colocado 
a 90° da chaveta, pode manter o cubo axialmente e estabilizar a chaveta para que 
essa reação não ocorra. A padronização ANSI também define o tamanho do pa¬ 
rafuso a ser usado com cada tamanho de chaveta na Tabela 10-2. O comprimento 
da chaveta deve ser menor que cerca de 1,5 vez o diâmetro do eixo para evitar 
torção excessiva com a deflexão do eixo. Se for necessária maior resistência, 
duas chavetas podem ser usadas, orientadas a 90° e 180°, por exemplo. 

Chavetas cônicas 

A largura de uma chaveta cônica para um dado diâmetro de eixo é a mesma 
que para uma chaveta paralela, como mostrado na Tabela 10-2. A conicidade 
(afunilamento) e o tamanho da cabeça de quilha são definidos na padronização. 
A conicidade é para o travamento, o que significa que a força de atrito entre as 
superfícies mantém a chaveta no lugar axialmente. A cabeça de quilha é opcional 
e provê uma superfície para retirar a chaveta quando a pequena extremidade não 
for accessível. Chavetas cônicas tendem a criar excentricidade entre o cubo e o 
eixo, pois elas forçam toda a folga radial para um lado. 


Tabela 10-2 Chavetas padronizadas e tamanhos de parafusos para eixos com dimensões US e métricas 


Diâmetro do 
eixo (in) 

Largura nominal da 
chaveta (in) 

Diâmetro do 
parafuso (in) 

Diâmetro do 
eixo (mm) 

Largura x altura da 
chaveta (mm) 

0,312 <d< 0,437 

0,093 

#10 

8 < d < 10 

3x3 

0,437 <d< 0,562 

0,125 

#10 

10<d< 12 

4x4 

0,562 <d< 0,875 

0,187 

0,250 

12 <d< 17 

5x5 

0,875 <d< 1,250 

0,250 

0,312 

17< d < 22 

6x6 

1,250 < d < 1,375 

0,312 

0,375 

22 < d <30 

8x7 

1,375 <d< 1,750 

0,375 

0,375 

30 < d < 38 

10x8 

1,750 <d< 2,250 

0,500 

0,500 

38 < d < 44 

12x8 

2,250 < d < 2,750 

0,625 

0,500 

44 < d < 50 

14x9 

2,750 < d < 3,250 

0,750 

0,625 

50 < d < 58 

16x 10 

3,250 < d < 3,750 

0,875 

0,750 

58 < d < 65 

18x11 

3,750 < d < 4,500 

1,000 

0,750 

65 < d < 75 

20x 12 

4,500 < d < 5,500 

1,250 

0,875 

75 < d < 85 

22 x 14 

5,500 < d < 6,500 

1,500 

1,000 

85 < d < 95 

25x14 
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Chaveta Woodruff 

As chavetas Woodruff (meia-lua) são usadas em eixos menores. Elas são auto- 
alinhantes, portanto são preferidas para eixos afunilados. A penetração de uma 
chaveta Woodruff no cubo é a mesma que aquela de uma chaveta quadrada, isto 
é, metade da largura da chaveta. A forma semicircular cria um assento mais 
fundo no eixo que resiste ao rolamento da chaveta, mas enfraquece o eixo com¬ 
parado com um assento quadrado ou cônico. As larguras das chavetas meia-lua 
como uma função do diâmetro do eixo são essencialmente as mesmas que aque¬ 
las para chavetas quadradas, mostradas na Tabela 10-2. As outras dimensões da 
chaveta Woodruff são definidas na padronização da ANSI, e os cortadores dos 
assentos da chaveta estão disponíveis para igualar essas dimensões. A Tabela 
10-3 reproduz uma amostra das especificações do tamanho da chaveta para a 
padronização. Ao tamanho de cada chaveta é dado um número, que codifica suas 
dimensões. A padronização ANSI diz: “Os últimos dois dígitos dão o diâmetro 
nominal da chaveta em oitavos de polegada, e os dígitos que precedem os dois 
últimos dígitos dão a largura em trinta e dois avos de polegada”. Por exemplo, 
a chaveta numerada 808 define uma chaveta de tamanho 8/32 x 8/8 ou 1/4 de 
largura por 1 in em diâmetro. Ver a referência 6 para mais informações dimen¬ 
sionais a respeito das chavetas. 

Tensões em chavetas 

Há dois modos de falha em chavetas: por cisalhamento e por esmagamento. Uma 
falha por cisalhamento ocorre quando a chaveta é cisalhada ao longo de sua lar¬ 
gura na interface entre o eixo e o cubo. Uma falha por esmagamento ocorre por 
esmagamento em qualquer lado em compressão. 


Falha por cisalhamento A tensão média devido ao cisalhamento direto foi 
definida na Equação 4.9, repetida aqui: 


H 

-a 

ii 

(10.10) 




Tabela 10-3 Tamanhos padronizados ANSI para chavetas Woodruff 

Lista parcial: ver a norma para mais informações e a Figura 10-14c para os nomes 


Número da chaveta 

Tamanho nominal da chaveta W x L 

Altura H 

202 

0,062 x 0,250 

0,106 

303 

0,093 x 0,375 

0,170 

404 

0,125 x 0,500 

0,200 

605 

0,187x0,625 

0,250 

806 

0,250x0,750 

0,312 

707 

0,218x0,875 

0,375 

608 

0,187x1,000 

0,437 

808 

0,250 x 1,000 

0,437 

1208 

0,375 x 1,000 

0,437 

610 

0,187x1,250 

0,545 

810 

0,250x1,250 

0,545 

1210 

0,187x1,250 

0,545 

812 

0,250x1,500 

0,592 

1212 

0,375 x 1,500 

0,592 
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onde Fé a força aplicada e A cis é a área de cisalhamento sendo cortada. Neste caso, 
A cis é o produto da largura da chaveta pelo comprimento. A força na chaveta pode 
ser encontrada pelo quociente do torque do eixo pelo raio do eixo. Se o torque do 
eixo for constante com o tempo, a força também será, e o coeficiente de seguran¬ 
ça poderá ser encontrado comparando a tensão de cisalhamento à resistência ao 
escoamento por cisalhamento do material. Se o torque do eixo for variável com o 
tempo, então a falha por fadiga do eixo da chaveta em cisalhamento será possível. 
O enfoque então está em calcular as componentes média e alternante da tensão de 
cisalhamento e usá-las para calcular as tensões média e alternante de von Mises. 
Estas podem, então, ser usadas em um diagrama de Goodman modificado para 
encontrar o coeficiente de segurança como descrito na Seção 6.13. 

Falha por esmagamento A tensão média de compressão é definida por 

= / (10.11) 

onde Féa força aplicada e a área de esmagamento é a área de contato entre o 
lado da chaveta e o eixo ou o cubo. Para uma chaveta quadrada, esta será sua 
meia-altura vezes seu comprimento. Uma chaveta Woodruff tem uma área de 
esmagamento diferente no cubo daquela no eixo. A área de esmagamento de uma 
chaveta Woodruff no cubo é muito menor e falhará primeiro. A tensão de es¬ 
magamento deve ser calculada usando a máxima força aplicada, seja constante 
ou variável com o tempo. Devido ao fato de que as tensões de compressão não 
causam falha por fadiga, as tensões de esmagamento podem ser consideradas 
estáticas. O coeficiente de segurança é encontrado comparando a tensão máxima 
de esmagamento à resistência do material ao escoamento sob compressão. 

Materiais para chavetas 

Devido ao fato de as chavetas serem carregadas em cisalhamento, são usados 
materiais dúcteis. Aço brando de baixo carbono é a escolha mais comum, exce¬ 
to se um ambiente corrosivo exigir uma chaveta de aço inoxidável ou de latão. 
Chavetas retangulares ou quadradas frequentemente são feitas de barras padro¬ 
nizadas de laminação a frio e meramente cortadas ao tamanho. O tipo especial 
de chavetas mencionado anteriormente é usado quando se requer um ajuste mais 
apertado entre a chaveta e o rasgo de chaveta. As chavetas Woodruff e as cônicas, 
normalmente, também são feitas de aço brando, laminado a frio. 

Projeto de chavetas 

Há poucas variáveis de projeto disponíveis para o dimensionamento de uma chave¬ 
ta. O diâmetro do eixo no assento da chaveta determina sua largura. A altura da cha¬ 
veta (ou sua penetração no cubo) é também determinada por sua largura. Isso deixa 
apenas o comprimento da chaveta e o número de chavetas usadas por cubo como 
variáveis de projeto. Uma chaveta reta ou afunilada pode ser tão comprida quanto o 
cubo permitir. Uma chaveta Woodruff pode ser obtida em um intervalo de diâmetros 
para uma largura dada, o que efetivamente determina seu comprimento de engate no 
cubo. Evidentemente, à medida que o diâmetro da chaveta Woodruff é aumentado, 
mais fraco fica o eixo com seu assento de chaveta mais profundo. Se uma única 
chaveta não puder transmitir o torque com tensões razoáveis, uma chaveta adicional 
poderá ser adicionada, girada em 90° com relação à primeira. 

E comum dimensionar a chaveta de forma que ela falhe antes que o assen¬ 
to ou outra localidade do eixo, em caso de ocorrer uma sobrecarga. A chaveta, 
então, atuará como um pino em cisalhamento de um motor externo para impedir 
que os elementos mais caros sejam danificados. Uma chaveta é barata e rela- 
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(a) Rasgo de chaveta por fresa de topo 
- extremidade dupla 

FIGURA 10-15 



(b) Rasgo de chaveta por fresa de topo (c) Rasgo de chaveta arredondado 
- extremidade única - extremidade única 


Vários estilos de rasgos de chaveta em eixos. 


tivamente fácil de ser trocada se o assento não estiver danificado. Essa é uma 
das razões para o uso de materiais dúcteis e brandos para a chaveta, tendo uma 
resistência menor que aquela do eixo de forma que uma falha por esmagamento 
seletivamente afetará a chaveta em vez do rasgo da chaveta se o sistema sofrer 
uma sobrecarga além do seu intervalo de projeto. 

Concentração de tensões em rasgos de chaveta 

Como as chavetas têm cantos relativamente afiados (< 0,02 in de raio), os as¬ 
sentos de chaveta também devem ter. Isso causa concentrações significativas de 
tensões. O rasgo é aberto no cubo e corre ao longo de seu comprimento, mas o 
rasgo deve ser fresado no eixo e ter uma ou duas extremidades. 

Se uma fresa de topo for usada, o rasgo se parecerá com aquele da Figura 10- 
15a e terá cantos afiados na vista lateral em uma ou ambas as extremidades, bem 
como ao longo de cada lado. Se, no entanto, um rasgo arredondado for cortado 
como mostrado na Figura 10-15c, o canto afiado na extremidade será eliminado 
e a concentração de tensões, reduzida. Um assento de chaveta Woodruff no eixo 
também tem um raio grande em vista lateral, mas ele (e todo o assento da chave¬ 
ta) sofre de cantos afiados nos lados. 

Pcterson 1 mostra as curvas de concentração de tensão obtidas experimental¬ 
mente para assentos fresados de chaveta em eixos sob carregamento de flexão ou 
torção. Elas estão reproduzidas na Figura 10-16. Esses fatores variam de 2 a cerca 
de 4, dependendo da razão entre o raio do canto e o diâmetro do eixo. Foram feitas 
aproximações para as curvas da Figura 10-16 e foram criadas funções para essas 
curvas para que o fator de concentração de tensão possa ser determinado imedia¬ 
tamente durante o cálculo do projeto de um eixo. Ver o arquivo SHFTDES, por 
exemplo. Esses fatores devem ser aplicado às tensões de flexão e cisalhamento no 
eixo na posição dos rasgos de chaveta como foi feito nos Exemplos 10-1 e 10-2. 


EXEMPLO 10-4 


Projeto de chaveta para eixo 

Problema Projete uma chaveta para o eixo nos Exemplos 10-2 e 10-3 
e refine a estimativa dos fatores de segurança dos eixos com 
base em dimensões preliminares de projeto tomadas daquele 
exemplo anterior em conjunção com fatores refinados de con¬ 
centração de tensão. 
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Fatores de concentração de tensão para um assento de chaveta produzido por fresa de topo em flexão ( K t ) e torção ( K (s ) 
(Fonte: R. C. Peterson, Stress Concentration Factors, 1974, Figuras 182 e 183, pp. 266-267, reimpresso com autorização da 
John Willey & Sons, Inc.) 


Dados O carregamento é o mesmo que no Exemplo 10-2. O torque 

máximo é 146 lb-in. A Figura 10-9 mostra a distribuição do 
momento máximo sobre o comprimento do eixo. Esses valores 
são 65,6 lb-in no ponto B e 18,3 lb-in no ponto D. Os diâme¬ 
tros preliminares do eixo nas chavetas são d 1 = 0,750 in em B e 
d 3 = 0,531 in em D. Ver a Figura 10-3 para legendas. 

Hipóteses Use chavetas quadradas, paralelas com rasgos produzidos por 
fresa de topo. O material do eixo é o mesmo que no Exemplo 
10-3. Um aço de baixo carbono, SAE 1010, será usado para 
as chavetas. Seu S ut = 53 kpsi e seu S y = 44 kpsi. S e é calculado 
para ser 22900 psi. Ver a Figura 10-16 para fatores de concen¬ 
tração de tensão. 

Solução Ver a Figura 10-5. 


1 Há duas posições com chavetas neste eixo, nos pontos B e D. Os diâmetros 
de projeto escolhidos para essas seções no Exemplo 10-3 foram d l = 0,750 
em B e d 3 = 0,531 in em D. A Tabela 10-2 mostra que a largura de chaveta- 
-padrão para d ] é 0,187 in e para d 3 é 0,125 in. O comprimento da chaveta 
pode ser ajustado para cada caso. 

2 No ponto B , as componentes média e alternante de força na chaveta são encon¬ 
tradas pela componente de torque dividida pelo raio do eixo naquele ponto. 


T 73 1 

F„ = — = ’ = 194,67 lb 

" r 0,375 

T 73 1 

F -o- = _T£i£_ = 194 67 lb 

m r 0,375 


(a) 


3 Pressuponha um comprimento de chaveta de 0,5 in e calcule as componen¬ 
tes de tensão de cisalhamento média e alternante a partir de 


T„ = 


194,67 


A cis 0,187(0,500) 

F m = 194,67 

A cis 0,187(0,500) 


= 2082 psi 


2082 psi 


ib) 
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Para encontrar um coeficiente de segurança para fadiga por cisalhamento 
para a chaveta, calcule as tensões equivalentes de von Mises para cada uma 
dessas componentes pela Equação 5.1 d, 

a'. = ^ 2 x + al-a x G y + 3< = ^3(2082) 2 = 3606 psi 

= Vo; + a* - a x a y + 3x% = ^3(20Z2) 2 = 3606 psi (c) 

e use-as na Equação 6.18e para determinar o coeficiente de segurança à 
fadiga: 

1 1 


N f = 


a « + a > 
S. S.„ 


3606 3606 

■ + 


= 4,4 


(d) 


22990 53000 


5 A tensão de esmagamento na chaveta é compressão e, assim, pode ser con¬ 
siderada uma carga estática. Ela é calculada usando a força máxima na cha¬ 
veta: 


F + F 

m a 

A 


194,67 + 194,67 


= 8328 psi 


0,0935(0,500) 

6 Calcule o coeficiente de segurança para falha por esmagamento a partir de: 

S y 44000 


(e) 


N. 


7 No ponto D, a força na chaveta é 


4164 


5,3 


(/) 


T 73 1 

F — —— — = 275 lb 

a r 0,266 

T 73 1 

F m - — = = 275 lb 

m r 0,266 


(g) 


8 Pressuponha um comprimento de chaveta de 0,50 in e calcule as componen 
tes de tensão de cisalhamento média e alternante a partir de 

F a = 275 

A* ~ 0,125(0,50) 

F_ 275 


= 


= 


0,125(0,50) 


= 4400 psi 
= 4400 psi 


(h) 


9 Calcule as tensões equivalente de von Mises para cada uma dessas compo¬ 
nentes pela Equação 5.1 d, 

^ = Jc: + e 2 y -o x o y + 3< = V3(4399) 2 = 7620 psi 
o' m = Jol+o 2 y -c x o y + 3x 2 xy = V3(4399 f = 7620 psi 


(0 


e use-as na Equação 6.18e: 

1 


N f = — 

1 <7 


1 


a' 

— + —- 

S, S,„ 


7620 7620 

22990 + 53000 


= 2,1 


(j) 


10 A tensão de esmagamento na chaveta é calculada usando a força máxima na 
chaveta: 


F m + F„ 


215 + 275 
0,0625(0,50) 


= 17600 psi 


m 
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11 Calcule o coeficiente de segurança para falha por esmagamento a partir de 


N. 



44000 
17600 “ ’ 


(0 


12 Os coeficientes de segurança para o eixo nessas posições podem agora 
ser recalculados usando um fator de concentração de tensão nos rasgos 
de chaveta que leve em conta o diâmetro verdadeiro do eixo e os raios de 
arredondamento verdadeiro. Nossos cálculos de projeto prévios no Exem¬ 
plo 10-2 usaram uma suposição do pior caso para esses valores. A Figura 
10-16 mostra as funções de concentração de tensão para rasgos de chaveta 
produzidos por fresa de topo para flexão e torção. Para usar esses gráficos, 
devemos calcular a razão r / d do raio da fresa de topo contra o diâmetro 
do eixo. Suponha um eixo na fresa de topo de 0,010 in. As razões r / d para 
esses pontos são, portanto, 

t n r 0,010 n 

para o ponto B: — = -= 0,0133 

d 0,750 

para o ponto D: — = = 0,0188 (m) 

F F d 0,531 


Os fatores de concentração de tensão correspondentes são lidos na Figura 
10-16 como 


para o ponto B: K t =2,5 K ts =2,9 

para o ponto D: K t — 2,2 K ls =2,7 


00 


13 Estes são usados nas Equações (m), (n) e (o) do Exemplo 10-1 para obter os 
fatores de concentração de tensão por fadiga, que para um material de sen- 
sitividade de rasgo q = 0,5 são 


O) 


para o ponto B\ 

K f 

= 1,75 

K fs = 2,09 

para o ponto D: 

K f 

= 1,60 

K fs = 1,97 

para ambos o pontos: 

K Jm 

= K f 

Kj, m = K fs 


14 Os novos coeficientes de segurança são, então, calculados usando a Equa¬ 
ção 10.8 com os valores das Equações (b) e (c) do Exemplo 10-2 com os 
valores de projeto para o diâmetro do eixo e com os valores acima de con¬ 
centração de tensão inseridos: 


0,75 = • 


32 W 


^[1,75(32,8)] 2 +|[2,09(73,l)] 2 ^[i,75(32,8)] 2 + |[2,09(73, l)] : 


27300 


65000 


N f = 5,5 


(P) 


para o ponto D: 


0,531 


i 


32 


^[1,60(9,1)] 2 +|[1,97(73,l)] 2 ^ ^[1,60(9,1)] 2 +|[1,97(73,1)] 2 

n 

27100 ' 65000 


N f = 2,2 


(<?) 
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No ponto B, o coeficiente de segurança é maior que o valor especificado 
de 2,5. No ponto D, é menor. Aumentando o diâmetro em I) para 0,562 in, 
temos um coeficiente de segurança de 2,7. Então, os coeficientes de segu¬ 
rança para falha da chaveta (4,4 em Be 2,1 em D) são menores que aqueles 
para a falha do eixo, o que é desejável, já que as chavetas falharão antes que 
os eixos em caso de uma situação de sobrecarga. Agora, este projeto é viá¬ 
vel e aceitável.* 


10.11 ESTRIAS 

Quando é preciso transmitir mais torque do que aquele que pode ser passado pe¬ 
las chavetas, as estrias podem ser usadas como alternativa. Estrias são essencial¬ 
mente “chavetas construídas no eixos”, formadas pelo contorno externo do eixo e 
pelo contorno interno do cubo com formas semelhantes a dentes. Cada estria tem 
dentes de seção transversal quadrada, mas estes têm sido suplantados por dentes 
de involuta para estrias, como mostrado na Figura 10-17. A forma do dente de 
involuta é universalmente usada em engrenagens, e as mesmas técnicas de cor¬ 
te são usadas na manufatura de estrias. Além dessa vantagem de manufatura, o 
dente de involuta tem menos concentração de tensões que um dente quadrado e é 
mais forte. A SAE define padrões tanto para estrias de dente de forma quadrada 
quanto de involuta, e a ANSI publica padrões de estrias de involuta.’ As estrias 
padronizadas de involuta tem um ângulo de pressão de 30° e metade da profundi¬ 
dade de um dente de engrenagem padrão. O tamanho do dente é definido por uma 
fração cujo numerador é o passo diametral (que define a largura do dente - ver 
o Capítulo 12 para mais informações sobre esses termos) e cujo denominador 
controla a profundidade do dente (e é sempre o dobro do numerador). Os valores 
padronizados do passo diametral são 2,5, 3, 4, 5, 6, 8, 10, 12, 16, 20, 24, 32, 40 e 
48. As estrias padronizadas podem ter de 6 a 50 dentes. As estrias podem ter uma 
raiz plana ou filetada, sendo ambas mostradas na Figura 10-17. Ver a referência 8 
para mais informações sobre as dimensões das estrias padronizadas. 

Algumas das vantagens das estrias são resistência máxima na raiz do dente, 
precisão de forma do dente devido ao uso de cortadores padronizados e bom 
acabamento superficial das superfícies usinadas pelo processo padronizado de 
corte de engrenagens, o qual elimina a necessidade de retifica. Uma das maiores 
vantagens das estrias sobre as chavetas é a capacidade de acomodar (com folga 


* Os arquivos EX10-04A, EX10-04B, 
EX10-04C e EX10-04D estão no CD-ROM. 
+ Padrões da ANSI B92.1 e B92.2M, Ame¬ 
rican National Standards Institute, 11 West 
42nd St., New York, N. Y., 10036. 



Geometria involuta de uma estria. 





Capítulo 10 EIXOS, CHAVETAS E ACOPLAMENTOS 


579 


apropriada) grandes movimentos axiais entre o eixo e o cubo ao mesmo tempo 
em que transmite o torque. Elas são usadas para conectar o eixo de saída da trans¬ 
missão ao eixo motor em automóveis e caminhões em que o movimento da sus¬ 
pensão causa movimento axial entre os membros. Elas também são usadas dentro 
de transmissões não automáticas e não sincronizadas de caminhões para acoplar 
as engrenagens axialmente móveis aos seus eixos. Além disso, o torque motor é 
usualmente passado à transmissão através de estrias que conectam a embreagem 
do motor ao eixo de entrada da transmissão e permite o movimento axial neces¬ 
sário para desacoplar a embreagem do volante. 

O carregamento em uma estria é tipicamente torção pura, tanto variada quan¬ 
to constante. Embora seja possível ter cargas de flexão sobrepostas, uma boa 
prática de projeto minimizará os momentos fletores pela colocação apropriada de 
mancais e pela manutenção de estrias em balanço o menor possível. Da mesma 
forma que com as chavetas, dois modos de falha são possíveis, esmagamento e 
cisalhamento. A falha por cisalhamento é normalmente o modo limitante. Dife¬ 
rentemente das chavetas, muitos dentes estão disponíveis para partilhar a carga 
de alguma maneira. Idealmente, a estria de comprimento l necessita ser apenas 
longa o suficiente para desenvolver uma resistência combinada ao cisalhamento 
do dente igual à resistência ao cisalhamento torcional do eixo em si. Se a estria 
fosse feita perfeitamente sem nenhuma variação na espessura do dente ou do 
espaçamento, todos os dentes partilhariam a carga igualmente. Contudo, as reali¬ 
dades das tolerâncias de manufatura impedem essa condição ideal. A SAE afirma 
que “a prática real da manufatura tem mostrado que, devido às imprecisões no es¬ 
paçamento e na forma do dente, o equivalente a 25% dos dentes está em contato 
e, portanto, uma fórmula aproximada para o comprimento de um eixo estriado é” 


I = 



1 -àt/dt) 


( 10 . 12 ) 


onde d r é o diâmetro da raiz da estria externa, d r é o diâmetro interno (se houver) 
de um eixo vazado e d é o diâmetro primitivo (ou de referência) da estria, que 
fica aproximadamente no meio do dente. A variável / representa o comprimento 
realmente engajado entre os dentes da estria e deve ser considerado como o valor 
mínimo necessário para desenvolver a resistência nos dentes de um eixo de diâ¬ 
metro equivalente. 

A tensão de cisalhamento é calculada no diâmetro primitivo das estrias, onde 
a área de cisalhamento A cU é 

Â (10.13a) 


A tensão de cisalhamento pode ser calculada usando a suposição da SAE de que 
somente 25% dos dentes estão realmente partilhando a carga em qualquer instan¬ 
te ao considerar somente 1/4 da área de cisalhamento como em tensão: 


4 F 
A • 


4 T 

r p A c,s 


8 T _ 16 T 

d p A cis n d 2 p l 


(10.136) 


onde Té o torque no eixo. Quaisquer tensões de flexão na estria devem ser tam¬ 
bém calculadas e combinadas de forma apropriada com essa tensão de cisalha¬ 
mento. Se o carregamento for torção pura e estática, então a tensão de cisalha¬ 
mento da Equação 10.136 será comparada com a resistência de escoamento do 
material sob cisalhamento para obter o coeficiente de segurança. Se as cargas 
forem variadas ou se houver flexão, então as tensões aplicadas devem ser conver¬ 
tidas em tensões de tração equivalentes de von Mises e comparadas ao critério de 
resistência adequado usando o diagrama modificado de Goodman. 
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FIGURA 10-18 

Um ajuste por interferência. 


10.12 AJUSTES POR INTERFERÊNCIA 

Um outro meio comum de acoplamento de um cubo a um eixo é usar um ajuste 
por pressão ou por encolhimento, também chamado de ajuste por interferên¬ 
cia. Um ajuste por pressão é obtido fazendo um buraco no cubo para um diâme¬ 
tro ligeiramente menor que aquele do eixo, como mostrado na Figura 10-18. As 
duas partes são, então, forçadas juntas lentamente em uma prensa, de preferência 
com óleo lubrificante aplicado à junta. A deflexão elástica do eixo e do cubo atua 
no sentido de criar grandes forças normais e de atrito entre as partes. A força 
de atrito transmite o torque do eixo ao cubo e resiste igualmente a movimentos 
axiais. A American Gear Manufacturers Association (AGMA) publica uma pa¬ 
dronização ABMA 9003-A91, Acoplamentos Flexíveis - Ajustes sem Chavetas 
(Flexihle Couplings - Keyless Fits ) que define fórmulas para o cálculo de ajustes 
por interferência. 

Somente peças relativamente pequenas podem ser ajustadas por pressão sem 
exceder a capacidade de força de uma prensa típica de oficina mecânica. Para 
peças grandes, um ajuste por encolhimento pode ser feito aquecendo-se o cubo 
para expandir seu diâmetro interno e/ou um ajuste por expansão pode ser feito 
resfriando-se o eixo para reduzir seu diâmetro. As peças quentes e frias podem 
ser escorregadas juntas com uma pequena força axial, e quando elas entrarem em 
equilíbrio com a temperatura ambiente, suas variações dimensionais vão criar a 
interferência desejada para contato por atrito. Um outro método é expandir hi¬ 
draulicamente o cubo com óleo pressurizado por condutos no eixo ou cubo. Essa 
técnica também pode ser usada para remover um cubo. 

A quantidade de interferência necessária para criar uma junta apertada va¬ 
ria com o diâmetro do eixo. O típico é aproximadamente 0,001 a 0,002 uni¬ 
dades de interferência diametral por unidade de diâmetro do eixo (a regra dos 
milésimos), as quantidades menores sendo usadas com diâmetros de eixo maio¬ 
res. Por exemplo, a interferência para um diâmetro de 2 in seria cerca de 0,004 
in, mas um diâmetro de 8 in receberia somente cerca de 0,009 a 0,010 in de 
interferência. Uma outra regra de memória de usinagem (e mais simples) é usar 
0,001 in de interferência para diâmetros até 1 in e 0,002 in para diâmetros de 1 
até 4 in. 


Tensões nos ajustes por interferência 

Um ajuste por interferência cria o mesmo estado de tensão no eixo que uma 
pressão uniforme externa criaria na sua superfície. O cubo experimenta as mes¬ 
mas tensões que um cilindro de parede grossa sujeito à pressão interna. As equa¬ 
ções para tensões em um cilindro de paredes grossas foram apresentadas na Se¬ 
ção 4.17 e dependem das pressões aplicadas e dos raios dos elementos. A pressão 
p criada pelo ajuste à pressão pode ser encontrada pela deformação dos materiais 
causada pela interferência. 


P = 


0,58 


r 

E. 


( 2 


r + r 


2 2 

r - r 


+ v„ 


\'o 


í 2 


r + r 


2 2 

r — r. 


- V, 


(10.14a) 


onde 8 = 2A r é a interferência diametral total entre as duas peças, ré o raio nomi¬ 
nal da interface entre as peças, r ; é o raio interno (se houver) de um eixo vazado e 
r a é o raio externo do cubo, como mostrado na Figura 10-18. E e v são o módulo 
de elasticidade e o coeficiente de Poisson das duas partes, respectivamente. 
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O torque que pode ser transmitido por ajuste por interferência pode ser definido 
em termos da pressão p na interface, o que cria uma força de atrito no raio do eixo. 

T = 2nr 2 \Lpl (10.14 b) 


onde Zé o comprimento do cubo engajado, ré o raio do eixo e pé o coeficiente 
de atrito entre o eixo e o cubo. A padronização da AGMA sugere um valor de 
0,12<p<0,15 para cubos expandidos hidraulicamente e 0,15 < p < 0,20 para 
cubos de ajuste por encolhimento ou pressão. A AGMA supõe (e recomenda) 
uma acabamento superficial de 32 pin rms (1,6 pm R a ), o que requer um aca¬ 
bamento polido em ambos diâmetros. As Equações 10.14a e 10.146 podem ser 
combinadas para dar uma expressão que defina o torque que se pode obter para 
uma deformação, coeficiente de atrito e geometria particulares. 


T = 


1 

E. 


f 2 , 2 

r+r 


Jt/rp5 


'N 


( 2,2 V 


1 

r + r 

+ v„ 

H - 

2 2 V , 


E, 

\ r ~ r i ) 


(10.14c) 


A pressão p é usada nas Equações 4.47 para encontrar as tensões radial e 
tangencial em cada peça. Para o eixo: 


2 , 2 

r+r 


2 2 
r — r, 


o, = -p 

‘eixo 

<V =~P 


(10.15a) 

(10.156) 


onde r f é o raio interno de um eixo vazado. Se o eixo for sólido, r i será zero. 
Para o cubo: 


r„ + r 

°‘cubo ~ P r 2 _ r 2 

® r cubo ~ ~P 


(10.16a) 

(10.16/j) 


Essas tensões precisam ser mantidas abaixo das resistências de escoamento dos 
materiais para manter o ajuste. Se os materiais escoarem, o cubo se soltará do eixo. 


Concentração de tensão nos ajustes por interferência 

Embora não exista nenhuma alteração na suavidade da superfície do eixo ajus¬ 
tado à pressão por causa de ressaltos ou rasgos de chaveta, mesmo assim um 
ajuste por interferência cria concentração de tensões no eixo e no cubo nas ex¬ 
tremidades do cubo, devido à transição abrupta do material de incomprimido 
a comprimido. A Figura 10-19a mostra um estudo fotoelástico de um cubo de 
ajuste à pressão em um eixo. As franjas mostram concentração de tensão nos 
cantos. A Figura 10-196 mostra como a concentração de tensão pode ser reduzida 
pela introdução de rasgos circunferenciais de alívio nas faces do cubo próximas 
ao diâmetro do eixo. Esses rasgos fazem o material na extremidade do cubo mais 
complacente, possibilitando-lhe defletir-se para longe do eixo e reduzir as ten¬ 
sões localmente. Esse método é similar às técnicas de redução de concentração 
de tensão mostradas na Figura 4-38. 

A Figura 10-20 mostra as curvas dos fatores de concentração de tensão para 
ajustes por interferência entre cubos e eixos desenvolvido pelo estudo fotoelás¬ 
tico da Figura 10-19a. Os valores na abscissa são as razões entre o comprimento 
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Análise fotoelástica de tensões de (a) montagem comum de ajuste por pressão e ( b ) montagem com rasgo no cubo para 
ajuste por pressão. (Fonte: R. E. Peterson e A. M. Wahl "Fatigue of Shafts at Fitted Members, with a Related Photoelastic 
Analysis" ASMEJ. App Mech, vol. 57, p. Al, 1935.) 


do cubo e o diâmetro do eixo. Esses fatores de concentração de tensão geométri¬ 
cos são aplicados da mesma maneira que antes. Para carregamento estático, eles 
necessitam ser usados para determinar se o escoamento local comprometerá o 
ajuste por interferência. Para carregamento dinâmico, eles são modificados pela 
sensitividade do material ao rasgo de modo a obter um fator de concentração de 
tensão por fadiga para se usar na Equação 10.8 de projeto de eixo. 

Corrosão por microabrasão 

Este problema foi discutido no Capítulo 7. Ajustes por interferência são as víti¬ 
mas primárias desta classe de problemas. Embora o mecanismo de desgaste não 
esteja completamente entendido, sabe-se que certas precauções ajudam a reduzir 
sua severidade. Ver a Seção 7.6 para mais detalhes. 



FIGURA 10-20 

Concentração de tensão em um ajuste por pressão ou ajuste por encolhimento do cubo em um eixo. (Fonte: R. E. Peterson 
and A. M. Wahl "Fatigue of Shafts at Fitted Members with a Related Photoelastic Analysis" ASME J. App Mech, vol. 57, p. 
A73, 1935.) 
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EXEMPLO 10-5 


Projeto de um ajuste por interferência 


Problema Reprojete a fixação da engrenagem ao eixo da Figura 10-5 
para torná-la um ajuste por interferência em vez de uma 
conexão por chaveta. Defina o eixo e as dimensões do furo da 
engrenagem e suas tolerâncias para um ajuste por pressão. 

Dados O carregamento é o mesmo que no Exemplo 10-2. O torque de 

pico na engrenagem (ponto B ) é 146 lb-in. Use os diâmetros 
nominais do eixo d 0 = 0,875 in, d 1 = 0,750 in. Ver a Figura 10-5 
para legendas. O diâmetro do cubo da engrenagem é 3 in e 
seu comprimento é 1,5 in. 

Hipóteses O material do eixo é o mesmo que no Exemplo 10-2. É usado 
o ferro fundido cinza classe 40 para a engrenagem com S ut = 
42 kpsi e E = 14 Mpsi. Ver a Figura 10-20 para os fatores de 
concentração de tensão. O diâmetro do eixo 0,750 será au¬ 
mentado ligeiramente a 0,780 nominal, onde ele se ajusta por 
pressão ao cubo da engrenagem para permitir à engrenagem 
escorregar sobre o resto do eixo na montagem. 

Solução Ver a Figura 10-5 e a Tabela 10-4. 

1 O diâmetro nominal do eixo no cubo da engrenagem é 0,780 in. Baseado na 
regra dos milésimos, uma interferência diametral razoável seria 0,0015 in. 

A partir dessa suposição, a pressão após ajuste forçado pode ser encontrada 
através da Equação 10.14. 

0,58 
P = 


r 

E„ 


í 2 2 A 

r a + r 

— -h v 

2 2 

V/„ -r 


( 2 , 2 

r + r 


- V, 


0,5(0,0015) 


0,390 

1,4£7 


1,5 2 + 0,390 2 


1,5 2 - 0,390 2 


+ 0,28 


0,390 

3,0£7 


0,390 + 0 _ Q 28 
0,390 2 - 0 


(a) 


p = 15288 psi 


2 As tensões no eixo após a montagem sob pressão são encontradas pelas 
Equações 10.15 


G, = -p 


2 , 2 

r + r t 

2 2 

r — r 


0 390 + 0 

-15288 ’ , = -15288 psi 


0,390- - 0 


G, = —p = -15288 psi 


3 As tensões no cubo após a montagem sob pressão são encontradas pelas 
Equações 10.16 


2 , 2 
r + r 

j = p— - 

'cubo " 2 _ 2 


15288 


1,5 2 + 0,390 2 
1,5 2 - 0,390 2 


17505 psi 


-p = -15288 psi 


4 Para encontrar o fator de concentração de tensão, precisamos da razão do 
comprimento do cubo para o diâmetro do eixo, l/d: 

- = = 1,923 

d 0,780 

e a razão entre o ajuste por pressão forçado e a tensão nominal de flexão: 


(b) 

(c) 

(d) 

(e) 

(/) 
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* Os arquivos EX10-05 estão no CD- 
-ROM. 


Mc _ 65,6(0,390)64 
I ti(0,780 4 ) 


1408 psi 


E 

G 


15288 

1408 


10,9 


(g) 

(h) 


5 Tomando esses valores na Figura 10-20, descobrimos que eles estão fora do 
gráfico. Vamos pressupor um valor aproximado para o fator de concentra¬ 
ção de tensão de: 

K, = 2,4 (i) 


6 Os coeficientes de segurança contra falha durante o ajuste por pressão agora 
podem ser encontrados: 


N. 


K,o, 


-38000 

2,4(-15288) 


(I) 


N 


s cubo 


S ut = 42000 

~ 2,4(17505) 


(k) 


7 Ambas as peças estão em falha com tanta interferência. Os cálculos foram 
repetido para um intervalo de interferência de 0,0008 a 0,0015 in, e os re¬ 
sultados são mostrados na Tabela 10-4. Os coeficientes de segurança variam 
de 2,0 a 1,0. 

8 Gostaríamos de ter um intervalo de tolerância de pelo menos 0,0002 in em 
cada peça ou uma variação total na interferência de pelo menos 0,0004 in 
para um conjunto de peças produzidas em quantidade. Assim, escolhemos 
definir o intervalo de interferência de 0,0008 a 0,0013 in, uma variação total 
de 0,0005 in. 

9 As dimensões das peças são, portanto, 

0 7X0? 

diâmetro do cubo = 0,7799 +0,0003/-0,0000 = ’ 

' 0,7799 

0 7X1 ? 

diâmetro do eixo = 0,7812+0,0000/-0,0002 = ’ 

' 0,7810 

dando um nível de interferência de 

interferência mínima = 0,7810 - 0,7802 = 0,0008 in 

interferência máxima = 0,7812 - 0,7799 = 0,0013 in 

10 Que torque essa junção por pressão transmitirá com sua interferência míni¬ 
ma, supondo |i = 0,15? Pela Equação 10.14c: 
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(/) 
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7t/r(lô 
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r + r 


- V, 


Tt(l,5)(0,375)(0,15)(0,000 8) 


0,375 

1,4£7 


1,5 2 + 0,390“ 
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1,5* - 0,390 
T = 1753 in.lb 


+ 0,28 




0,375 

3,0£7 


0,390 + 0 
1,0,39o 2 -0 


-0,28 
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Este torque é bem maior que o torque máximo de operação de 146 in-lb, 
portanto a junção funcionará.* 
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Tabela 10-4 Coeficientes de segurança para várias interferências no 

Exemplo 10-5 

Interferência (in) 

P (psi) 

p/o 

K, 

N Seixo 

NScubo 

0,0008 

8154 

5,8 

2,3 

2,0 

1,9 

0,0009 

9173 

6,5 

2,4 

1,8 

1,7 

0,0010 

10192 

7,2 

2,4 

1,6 

1,5 

0,0011 

11212 

8,0 

2,4 

1,4 

1,4 

0,0012 

12231 

8,7 

2,4 

1,3 

1,3 

0,0013 

13250 

9,4 

2,4 

1,2 

1,2 

0,0014 

14269 

10,1 

2,4 

1,1 

1,1 

0,0015 

15288 

10,9 

2,4 

1,0 

1,0 


10.13 PROJETO DE VOLANTE* 

Um volante é usado para suavizar as variações na velocidade de um eixo causa¬ 
das pelas variações de torque. Muitas máquinas têm padrões de carga que causam 
a variação da função torque-tempo no ciclo. Pistões de compressores, prensas, 
esmagadores de pedras, etc., todos têm cargas variando com o tempo. A parte 
móvel primária também pode introduzir oscilações de torque ao eixo de trans¬ 
missão. Motores de combustão interna com um ou dois cilindros são um exem¬ 
plo. Outros sistemas podem ter tanto fonte de torque quanto carga suaves, como 
ocorre em geradores elétricos comandados por turbinas a vapor. Esses disposi¬ 
tivos de ação suave não têm necessidade de um volante. Se a fonte de comando 
do torque ou a carga de torque tiverem uma natureza variável, então um volante 
é normalmente requerido. 

Um volante é um dispositivo de armazenamento de energia. Ele absorve e 
armazena energia cinética quando acelerado e retorna energia ao sistema quando 
necessário, diminuindo sua velocidade de rotação. A energia cinética E k em um 
sistema em rotação é 

E k =\l„S o 2 (10.17a) 

onde I m é o momento de inércia de toda a massa rodando no eixo ao redor do 
eixo de rotação e co é a velocidade de rotação. Esta inclui a I m do rotor do motor e 
qualquer outra coisa rodando com o eixo além da massa do volante. 

Volantes podem ser tão simples como um disco cilíndrico de material sólido, 
ou podem ser de construção nervurada com um cubo e um aro. O último arranjo é 
mais eficiente em termos de material, especialmente para grandes volantes, por¬ 
que ele concentra o grosso de sua massa no aro, o qual tem o raio maior. Devido 
ao fato de que o momento de inércia da massa I m de um volante é proporcional a 
mr, a massa em raios maiores contribui mais. Se supusermos a geometria de um 
disco sólido com um raio interno r. e um raio externo r B , o momento de inércia 
da massa é 



(10.17/7) 


A massa de um disco circular sólido de espessura constante t com um furo no 
centro é 


IV Y 

- — TT —— 


= n — (r z - r~\t 
g 8 X ' 


(10.17c) 


* Partes desta seção foram adaptadas de 
R. L. Norton, Design of Machinery, 4th ed, 
AAcGraw-Hill, 2008, pp. 596-602, com a 
autorização do editor. 
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FIGURA 10-21 

Um volante em um eixo de 
transmissão. 


Substituindo m na Equação 10.17b temos uma expressão para I m em termos da 
geometria do disco: 

4„ = * Y ('-„ 4 - r!)l (10.1 ld) 

2 g y ' 

onde y é a densidade em peso do material e g é a constante gravitacional. 

Existem dois estágios para o projeto de um volante. Primeiro, deve-se en¬ 
contrar a quantidade de energia requerida para o grau desejado de suavidade e 
determinar o momento de inércia necessário para absorver essa energia. A seguir, 
a geometria do volante deve ser definida de forma a prover o momento de inércia 
de massa em um pacote de tamanho razoável e também ser segura contra falhas 
nas velocidades de projeto. 


Variação de energia em um sistema em rotação 

A Figura 10-21 mostra um volante, projetado como um disco circular plano, 
preso a um eixo motor. O motor supre um torque de magnitude T m , que gostarí¬ 
amos que fosse tão constante quanto possível, isto é, ser igual ao torque médio 
Tmédia- Suponha que a carga no outro lado do volante demande um torque 7j, que 
varia com o tempo, como mostrado na Figura 10-22. Essa variação de torque 
pode causar uma variação na velocidade do eixo dependendo das características 
torque-velocidade do eixo motor. Precisamos determinar quanto I m devemos 
adicionar na forma de um volante para reduzir a variação de velocidade do eixo 
a um nível aceitável. Escreva a lei de Newton para o diagrama de corpo livre da 
Figura 10-21: 


2/ = 4, a 

T,-T m = I m a 


(10.18a) 


mas queremos 
portanto 

Substituindo 

temos 


1 m média 

4 — Tmédia = 4n a 
d (0 _ c/co 4 c/0 _ d (0 

dt dt ^ c/0 J í/0 


i' rp _ j d(Ü 

■*/ 1 média ^ m ^ jq 

(4 -T nédia) dQ = L® d(0 


Integrando 


. . r<°max 

(4 - T mé d ia)dQ = I m (Od(ü 

I 


min 
0@GV 


(4 - Tmídia) d $ = (®L - 


(10.18b) 


(10.18c) 


(10.18c/) 


O lado esquerdo dessa expressão representa a mudança na energia cinética 
E k entre a velocidade de rotação co máxima e mínima do eixo e é igual à área sob 
o diagrama torque-tempo da Figura 10-22 entre aqueles valores extremos de co. O 
lado direito da Equação 10.18c é a mudança na energia cinética armazenada no 
volante. A única maneira de extrair energia cinética do volante é desacelerando- 
-o, como mostrado na Equação 10.17a. O acréscimo de energia cinética acelera 


Capítulo 10 EIXOS, CHAVETAS E ACOPLAMENTOS 


587 


o volante. É impossível obter velocidade exatamente constante no eixo em face 
das mudanças de energia requeridas pelas cargas. O melhor que podemos fazer 
é minimizar a variação de velocidade (&> max - C0 mí „) usando um volante com I m 
suficientemente grande. 


EXEMPLO 10-6 


Determinação da variação da energia em uma 
função torque-tempo 

Problema Encontre a variação da energia por ciclo em uma função tor¬ 
que-tempo que necessita ser absorvida por um volante para 
operar suavemente. 

Dados Uma função torque-tempo que varia sobre seu ciclo como 

mostrado na Figura 10-22. O torque varia durante o ciclo de 
360° em torno de seu valor médio. 

Hipóteses O ciclo de variação de torque mostrado é representativo das 
condições de regime. A energia enviada desde a fonte até a 
carga será considerada positiva, e a energia retornada desde a 
carga até a fonte, negativa. 

Solução 

1 Calcule o valor médio da função torque-tempo sobre um ciclo usando inte¬ 
gração numérica. Nesse caso, é 7020 in-lb. (Observe que, em alguns casos, 
o valor médio pode ser zero.) 

2 Observe que a integração no lado esquerdo da Equação 10.18c é feita com 
respeito à linha média da função de torque, não com respeito ao eixo 9. 
(Pela definição de média, a soma da área positiva sobre uma linha média 



Integração dos pulsos acima e abaixo do valor médio na função torque-tempo. 
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Tabela 10-5 Acumulação de pulsos de energia em uma curva torque-tempo 
De AÁrea = A E Soma acumulada = E Mín e Máx 


A até B 

+20073 

+20073 

«min @ B 

B até C 

-26105 

-6032 

Wmax @ C 

C até D 

+15388 

+9356 


D até A 

-9202 

+154 



AEnergia total =E@(o max -E@ a min 

= (-6032) - (+20073) = -26105 in-lb 


é igual à soma da área negativa abaixo daquela linha.) Os limites de inte¬ 
gração na Equação 10.18 são do ângulo 0 do eixo, no qual co do eixo é um 
mínimo, até o ângulo 9 do eixo, no qual co é um máximo. 

3 O mínimo co ocorrerá depois que o máximo de energia positiva tenha sido 
liberado pelo motor até a carga, isto é, na posição angular 0 onde a soma 
da energia positiva (área) nos pulsos de torque estiver em seu valor positivo 
máximo. 

4 O máximo co ocorrerá depois que o máximo de energia negativa tiver sido 
retornado à carga, isto é, em um ponto 0 onde a soma da energia (área) nos 
pulsos de torque estiver em seu valor negativo máximo. 

5 Para encontrar essas posições em 9 correspondentes aos máximos e mí¬ 
nimos de co e assim encontrar a quantidade de energia necessária para ser 
armazenada no volante, precisamos integrar numericamente cada pulso des¬ 
sa função de uma intersecção a outra dessa função com a linha média. Os 
pontos de intersecção foram rotulados A, B, C e D, e as áreas entre eles são 
mostradas na Figura 10-22. 

6 A tarefa remanescente é calcular essas áreas de pulso começando em uma 
intersecção arbitrária (neste caso, o ponto A ) e procedendo pulso a pulso 
pelo ciclo. A Tabela 10-5 mostra esse processo e o resultado. 

7 Observe, na Tabela 10-5, que a velocidade mínima do eixo ocorre depois que 
o maior pulso de energia acumulada positiva (+ 20073 in-lb) tiver sido libera¬ 
do do eixo motor até o sistema. Essa liberação de energia desacelera o motor. 
A máxima velocidade do eixo ocorre depois que o maior pulso de energia 
acumulada negativa (-6032 in-lb) tiver sido recebido de volta pelo eixo. Esse 
retomo de energia armazenada tenderá a acelerar o motor. A variação total de 
energia é a diferença algébrica entre esses dois valores extremos, que neste 
exemplo é -26105 in-lb. Essa energia retornando desde a carga necessita ser 
absorvida pelo volante e, mais tarde, retornada ao sistema dentro de cada ci¬ 
clo para suavizar as variações de velocidade do eixo. Veja os arquivos EX09- 
-07a e EX09-07/;, que também contêm os cálculos do Exemplo 10-6. 


Determinação da inércia do volante 

Devemos determinar agora o tamanho do volante necessário para absorver a 
energia com uma mudança aceitável na velocidade. A mudança na velocidade do 
eixo durante um ciclo é chamada de sua flutuação Fl e é igual a 

Fl = CD^-CO^ (10.19a) 
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Podemos normalizar essa variação dividindo uma razão adimensional pela 
velocidade média do eixo. Essa razão é chamada de coeficiente de flutuação C f . 

c = (<*>,** ~ ) (10.196) 

1 ff) 

w média 

Esse coeficiente de variação é um parâmetro de projeto a ser escolhido pelo pro¬ 
jetista. E normalmente escolhido um valor entre 0,01 e 0,05 para maquinaria de 
precisão, e até 0,20 para maquinarias de esmagamento ou martelamento, o que 
corresponde de 1 a 5% de flutuação na velocidade do eixo. Quanto menor for o 
valor escolhido, maior o volante terá que ser. Isso representa uma negociação de 
projeto. Um volante maior adicionará maiores custos e peso ao sistema, que são 
fatores que devem ser considerados comparados com a suavidade de operação 
desejada. 

Encontramos a mudança requerida na energia cinética E k integrando a curva 
de torque, 

f e@0 w , , 

{T,-T médm )dQ = E k (10.20 a) 

J 8@< “min 

e podemos, agora, igualá-la ao lado direito da Equação 10.18c: 

E k = ( 10.20 6 ) 


Fatorando essa expressão: 


4 + G>™ 




(10.20c) 


Se a função torque-tempo for uma função harmônica pura, então seu valor 
médio pode ser expresso exatamente como 


to 


média 



( 10 . 21 ) 


Nossas funções de torque raramente serão funções harmônicas puras, mas o 
erro introduzido pelo uso dessa expressão como uma aproximação para a média 
é aceitável. Podemos substituir agora as Equações 10.196 e 10.21 na Equação 
10.20c para obter uma expressão para o momento de inércia da massa, ne¬ 
cessário ao sistema rotativo completo a fim de obter o coeficiente de variação 
selecionado. 


E k — 2 I* média) {Cf & média ) 

= r % dO.22) 

10 média 


A Equação 10.22 pode ser usada para projetar o volante físico selecionando 
um coeficiente de flutuação desejado, C f , e usando o valor de E k obtido pela in¬ 
tegração numérica da curva de torque (ver a Tabela 10-5 para um exemplo) e a 
velocidade co média do eixo para calcular o I, necessário do sistema. O momento 
de inércia de massa, I m , do volante é, então, igualado ao requerido pelo sistema I s . 
Mas, se os momentos de inércia de outros elementos em rotação no mesmo eixo 
(por exemplo, o motor) forem conhecidos, o I m requerido pelo volante físico pode 
ser reduzido por tais quantidades. 
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O projeto de volante mais eficiente em termos de maximização do I m para 
uso mínimo de material é aquele no qual a massa está concentrada no seu aro e 
seu cubo é suportado em nervuras, como em uma roda de carruagem. Isso põe a 
maior parte da massa no maior raio possível e minimiza o peso para um dado I m . 
Mesmo que o projeto de um volante de um disco circular plano fosse escolhido, 
quer por simplicidade de construção ou para obter uma superfície plana para 
outras funções (como em uma embreagem de automóvel), o projeto deveria ser 
feito de forma a reduzir peso e custo. Sendo, em geral, I m = mr 2 , um disco fino de 
diâmetro grande necessitará menos libras de material para obter um dado I m que 
um disco grosso de diâmetro menor. Materiais densos como ferro fundido e aço, 
são as escolhas óbvias para um volante. O alumínio é raramente usado. Embora 
muitos metais (chumbo, ouro, prata, platina) sejam mais densos que o ferro e o 
aço, raramente se consegue obter a aprovação do departamento de contabilidade 
para usá-los em volantes. 

A Figura 10-23 mostra a mudança no torque da Figura 10-22 depois da adi¬ 
ção de um volante dimensionado para prover um coeficiente de variação de 0,05. 
A oscilação no torque ao redor do valor médio inalterado é agora 5%, muito me¬ 
nor que o que era sem o volante. Observe que o valor pico é agora 87 em vez de 
372 lb-in. Uma potência de motor muito menor pode agora ser usada, porque o 
volante é capaz de absorver a energia retornada da carga durante o ciclo. 


Tensões nos volantes 

A medida que um volante gira, a força centrífuga age sobre sua massa distribuída 
no sentido de apartá-la. Essas forças centrífugas são similares àquelas causadas pela 
pressão interna em um cilindro. Assim, o estado de tensão em um volante rodando 
é análogo a um cilindro de parede grossa sob pressão interna (ver a Seção 4.17). A 
tensão tangencial de um disco volante sólido como uma função de seu raio r é 


l m .(3 + v 


r + r + 


2 2 
2 r,r„ 


1 + 3v 2 

- r 

3 + v 


e a tensão radial é 


y 2 f 3 + v 
o, = —co 1 - 


2 , 

r + r 


2 2 
2 r t r o 


(10.23 a) 


(10.23 b) 


onde y = densidade em peso (peso específico) do material, co = velocidade angu¬ 
lar em rad/s, v = coeficiente de Poisson, ré o raio de um ponto de interesse e r jt r a 
são os raios interno e externo de um volante de disco sólido. 


torque 



Função torque-tempo da Figura 10-22 após a adição de um volante com Q = 0,05. 
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A Figura 10-24 mostra como essas tensões variam sobre o raio de um vo¬ 
lante. A tensão tangencial é máxima no raio interno. A tensão radial é zero nos 
raios interno e externo e é máxima em um ponto interior, mas em qualquer outro 
lugar é menor que a tensão tangencial. O ponto de maior interesse está, portanto, 
no raio interno. A tensão de tração tangencial naquele ponto é o que provoca a 
falha de um volante, e quando este se fratura naquele ponto, tipicamente ele se 
fragmenta e explode com resultados extremamente perigosos. Devido ao fato de 
que as forças causadoras das tensões são uma função da velocidade de rotação, 
haverá sempre uma velocidade na qual o volante falhará. Deve-se calcular a ve¬ 
locidade máxima de operação segura para um volante e devem-se tomar algumas 
precauções para prevenir sua operação a velocidades superiores, como o uso de 
um controlador de velocidade. Um coeficiente de segurança contra o excesso de 
velocidade pode ser determinado como o quociente da velocidade que causará o 
escoamento sobre a velocidade de operação N os = 0 )/( 0 „ roam . 

Critério de falha 

Se o volante passar a maior parte de sua vida operando essencialmente à velocida¬ 
de constante, então pode-se considerar que esteja sendo carregado estaticamente e 
que a resistência de escoamento esteja sendo usada como um critério de falha. O 
número de ciclos de arranque-parada em seu regime de operação determinará se 
a situação de carregamento de fadiga necessita ser considerada. Cada período de 
aceleração até a velocidade operacional e desaceleração a zero constitui um ciclo de 
flutuação de tensão. Se o número desses ciclos de arranque-parada for o suficien¬ 
temente grande na vida projetada do sistema, então um critério de falha por fadiga 
deve ser aplicado. Um regime de fadiga de poucos ciclos pode requerer uma análise 
de falha por fadiga baseado em deformações em vez de tensões, especialmente se 
existir a possibilidade de quaisquer sobrecargas transientes que possam fazer as 
tensões locais excederem a tensão de escoamento com concentrações de tensão. 


^ raio 



T raio 

FIGURA 10-24 

Distribuição de tensão ao longo do 
raio de um volante em rotação. 


EXEMPLO 10-7 


Projeto de um volante de disco sólido 

Problema Projete um volante adequado para o sistema do Exemplo 10- 
6. O coeficiente de segurança contra excesso de velocidade de 
pelo menos 2 é desejado. 

Dados Uma função torque-tempo de entrada que varia ao longo de 

seu ciclo, como mostrado na Figura 10-20. O torque é variável 
durante o ciclo de 360° ao redor de seu valor médio, e a va¬ 
riação da energia por ciclo é 26105 in-lb, como mostrado na 
Tabela 10-5. A velocidade angular do eixo C 0 = 800 rad/s. 

Hipóteses A variação do torque no ciclo mostrado é representativa da 

condição de regime. O coeficiente de variação desejável é 0,05. 
O sistema está em operação contínua com um número míni¬ 
mo de ciclos arranque-parada. Um aço de resistência ao esco¬ 
amento de 62 kpsi será usado. Nenhuma chaveta será usada 
a fim de reduzir a concentração de tensões. Em vez disso, um 
cubo cônico travante o acoplará por atrito ao eixo e o cubo 
será parafusado axialmente ao volante. 

Solução Ver a Figura 10-25 e a Tabela 10-6. 
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1 Sabemos a quantidade de energia necessária a partir do diagrama torque- 
-tempo do Exemplo 10-6 e temos definida a velocidade angular co e um co¬ 
eficiente de variação desejado. A partir desses dados podemos determinar o 
momento de inércia de massa requerido para o sistema /, usando a Equação 
10 . 22 . 


/ = 


^média 


26105 

0,05(800) 2 


0,816 lb-in s 2 


(a) 


O volante necessita apenas suprir uma porção dessa quantidade, se outras 
massas em rotação, como a armadura do motor, estiverem presentes. Contu¬ 
do, suporemos neste exemplo que o volante proverá toda a inércia requeri¬ 
da, fazendo I m — 

2 As dimensões do volante para este momento de inércia podem ser definidas 
pela Equação IQ.lld. Vamos pressupor que o material seja aço com y = 

0,28 lb/in 3 e raio interno r t = 1 in. 


4 = A~( r „ 4 ~ r i) t = °’ 8 16 

2 g y ' 


n 0,28 


°- 816= 2lw llt - ri ' 


(r‘. - 1‘> 


716,14 = (r o 4 - l)í 


(b) 


Assim, o I m requerido pode ser obtido com uma infinidade de combinações 
de raio r a do volante e espessura t para os dados pressupostos. 

3 A melhor solução da Equação ( b ) será aquela que equilibra os fatores con¬ 
flitantes do tamanho do volante, peso, tensões e coeficiente de segurança. 
Considere dois projetos possíveis, um com uma espessura t pequena e outro 
com uma espessura t grande. O volante fino será maior no diâmetro mas 
consideravelmente mais leve que o volante grosso devido às não linearida¬ 
des dos termos envolvendo r 0 . Mas, à medida que r o aumenta, também as 
tensões aumentarão, porque a massa em raios maiores exerce maior força 
centrífuga no material. 

4 Para obter um valor de r a que seja consistente com qualquer coeficiente de 
segurança desejado, a equação da tensão tangencial 10.23a pode ser resol¬ 
vida de forma inversa com valores assumidos de o, = S y /N y , r e os parâme¬ 
tros do material vey, 



Y 2 f 

O, 

- co 


8 V 

62000 

0,28, 

N , 

386 

2 

162,9 


2 2 r 2 r 2 1 + 3v 2 ^ 

r + r + - r 


3 +v 


y 


N„ 


AC 


g00) 2 f 3 + g’ 28 

-0,535 


2 r 2 1 + 3(0,28),, 

i + r; + ^- . v.4 (i) 


v 


1 3 + 0,28 


(c) 


Aquele valor de r B pode, então, ser usado na Equação (b) para encontrar a 
espessura do volante. Para um coeficiente de segurança de projeto contra 
escoamento de 2,5 e os valores assumidos na Equação (c), obtemos r a = 
8,06 in e t = 0,172 in. 

5. Com a geometria do volante agora definida, a velocidade de rotação para a 
qual o escoamento começará pode ser calculada pela Equação 10.17z/ usan¬ 
do a resistência de escoamento para o valor de tensão. 
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Tabela 10-6 

Dados para o Exemplo 10-7 com l m = 

0,816 lb-in-s 2 



Espessura (in) 

Diâmetro (in) 

r/t Razão 

Peso (lb) 

Tensão (psi) 

Coeficiente de segurança 
no escoamento 

Coeficiente de segurança 
de excesso de velocidade 

0,125 

17,40 

69,6 

8,20 

28896 

2,1 

1,5 

0,250 

14,63 

29,3 

11,60 

20459 

3,0 

1,7 

0,375 

13,22 

17,6 

14,10 

16722 

3,7 

1,9 

0,500 

12,31 

12,3 

16,20 

14494 

4,3 

2,1 

0,625 

11,64 

9,3 

18,10 

12974 

4,8 

2,2 

0,750 

11,12 

7,4 

19,70 

11852 

5,2 

2,3 

0,875 

10,70 

6,1 

21,30 

10980 

5,6 

2,4 

1,000 

10,35 

5,2 

22,70 

10277 

6,0 

2,5 

1,125 

10,05 

4,5 

24,00 

9,695 

6,4 

2,5 

1,250 

9,79 

3,9 

25,20 

9,202 

6,7 

2,6 


r Y 2| 3 + v 

G, = S„ = —CD 1 


2 2 rfrl 1 + 3v 2 

y y -|- —í- — — - y 


3 +v 


y 


62000 = 0,28 


co. 


8 

1265 rad/s 


3 + 0,28 

8 


, 8 06 2 1 + 3(0,28), 

l + 8,06 2 +^- ^—L 1 

1 3 + 0,28 V ’ j 


(d) 


Dado que essa velocidade operacional causa falha, um coeficiente de segu¬ 
rança contra excesso de velocidade pode ser calculado a partir de 


N„. = 


co. 


escoam 

co 


1265 rad/s 
800 rad/s 


(e) 


6 Para mostrar a variação dos parâmetros com a geometria do volante, este 
conjunto de equações foi resolvido para uma lista de possíveis espessuras 
t escolhidas em um intervalo de valores razoáveis para projeto de 0,125 a 
1,25 in. A Tabela 10-6 mostra os dados resultantes e a Figura 10-25 mostra 
as tendências. Observe que o peso aumenta à medida que o diâmetro ex¬ 
terno diminui e a espessura aumenta. A tensão tangencial máxima no raio 
interno diminui com a diminuição de r a , o coeficiente de segurança contra 
escoamento aumenta de 2,1 a 6,7 e o coeficiente de segurança para excesso 
de velocidade varia de 1,5 a 2,6 nesse intervalo de espessuras. 

7 A escolha final de projeto é t = 0,428 in e r o = 6,36 in, porque esse valor 
tem uma mistura razoável de valores de parâmetros (tamanho, peso) e 
provê um coeficiente de segurança 2 contra excesso de velocidade. Em 
outras palavras, o volante poderia alcançar uma velocidade de até 2 vezes 
sua velocidade de projeto antes que houvesse o escoamento. O coeficien¬ 
te de segurança contra escoamento a baixas velocidades de projeto será 
então sempre mais alto e agora é 4. A escolha de coeficientes de seguran¬ 
ça maiores exigirá uma penalidade de peso, como pode ser visto na Figu¬ 
ra 10-25. Veja os arquivos EX10-07ci e EX10-07Z? que também possuem 
os cálculos para o Exemplo 10-6. 


- peso (lb) 

- tensão (ksi) 


- diâmetro (in) 

- »y 

- Ks 


30 

20 

10 

0 



espessura (in) 

FIGURA 10-25 


Variação do peso, tensão, fatores 
de segurança e diâmetro com a 
espessura do volante no Exemplo 
10-7. 


10.14 VELOCIDADES CRÍTICAS DE EIXOS 

Todos os sistemas que contêm elementos de armazenamento de energia possui¬ 
rão um conjunto de frequências naturais nas quais o sistema vibrará com ampli- 
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tudes potencialmente grandes. Qualquer massa móvel armazena energia cinética 
e qualquer mola armazena energia potencial. Todos os elementos têm massa, e se 
eles também tiverem uma velocidade, eles armazenarão energia cinética. Quando 
um sistema dinâmico vibra, uma transferência de energia de potencial a cinética 
a potencial, etc., repetidamente ocorrerá dentro do sistema. Os eixos satisfazem 
esses critérios, rodando com alguma velocidade e defletindo tanto em torção 
quanto em flexão. 

Se um eixo, ou qualquer elemento no caso, estiver sujeito a uma carga que 
varia ao longo do tempo, ele vibrará. Mesmo se ele receber apenas uma carga 
transiente, como um golpe de martelo, ele vibrará nas suas frequências naturais, 
da mesma maneira que um sino soa quando golpeado. Isso é chamado de vibra¬ 
ção livre. Tais vibrações transientes ou livres se dissiparão em algum momento 
devido ao amortecimento presente no sistema. Se o carregamento variável no 
tempo for mantido, como, por exemplo, em um modo senoidal, o eixo ou outro 
elemento continuará a vibrar na frequência forçante da função excitante. Se a 
frequência forçante por acaso coincidir com uma das frequências naturais do ele¬ 
mento, então a amplitude da resposta de vibração será muito maior que aquela da 
função excitante. Diz-se então que o elemento está em ressonância. 

A Figura 10-26« mostra a resposta em amplitude de uma vibração forçada e a 
Figura 10-26Ò, uma vibração autoexcitada, em função da razão da frequência for¬ 
çante e da frequência natural do sistema 0 ), / C) n . Quando essa razão é 1, o sistema 
está em ressonância e a amplitude da resposta aproxima o infinito na ausência de 
amortecimento. As amplitudes de resposta na Figura 10-26 são mostradas como 
uma razão adimensional entre as amplitudes de saída e entrada. Qualquer amorte¬ 
cimento, mostrado como uma razão de amortecimento Ç, reduz a relação de am¬ 
plitudes na ressonância. Uma frequência natural é também chamada de frequên¬ 
cia crítica ou velocidade crítica. Deve-se evitar excitar um sistema ao ponto de 
sua frequência crítica ou próximo a ela, já que as deflexões resultantes frequen¬ 
temente causarão tensões grandes o suficiente para rapidamente romper a peça. 

Um sistema que consista em massas discretas aglomeradas conectadas com 
elementos de mola discretos pode ser considerado como tendo um número finito 



(a) Resposta à vibração forçada externamente 

FIGURA 10-26 



0 12 3 

(O f 

razão de frequências- 

C0„ 

(b) Resposta à vibração autoexcitada 


Resposta de um sistema de um grau de liberdade a frequências variáveis ou autoexcitação. 
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de frequências naturais equivalentes a seu número de graus cinemáticos de liber¬ 
dade. Mas um sistema contínuo, como uma viga ou eixo, tem um número infinito 
de partículas, e cada uma delas é capaz de movimentos elásticos contra suas par¬ 
tículas vizinhas. Assim, um sistema contínuo tem uma infinidade de frequências 
naturais. Em qualquer um dos casos, a frequência natural menor ou fundamental 
é normalmente a de maior interesse. 

As frequências naturais de vibração de um sistema podem ser expressas tan¬ 
to como frequências circulares co„, com unidades de rad/s ou rpm, quanto como 
frequências lineares /„, com unidades de hertz (Hz). Elas são as mesmas fre¬ 
quências expressas em diferentes unidades. A expressão geral para a frequência 
natural fundamental é 



(10.24a) 



(10.24 b) 


Hz 


onde k é a constante de mola do sistema e m, sua massa. As frequências naturais 
são uma propriedade física do sistema; uma vez construído, ele as mantém es¬ 
sencialmente imutáveis a menos que ele perca ou ganhe massa ou rigidez durante 
sua vida útil. As Equações 10.24 definem as frequências naturais não amorteci¬ 
das. O amortecimento reduz ligeiramente a frequência natural. Eixos, vigas e a 
maioria das peças de máquinas tendem a ser ligeiramente amortecidas e, por isso, 
o valor sem amortecimento pode ser usado com pequena margem de erro. 

A estratégia usual de projeto é manter todas as frequências forçantes ou auto- 
excitantes abaixo da primeira frequência crítica por alguma margem de seguran¬ 
ça. Quanto maior for essa margem, melhor, mas um coeficiente de pelo menos 3 
a 4 é desejável. Isso mantém a razão da amplitude de resposta próxima a um ou 
zero, como mostrado nas Figuras 10-26« e 10-26/;. Em alguns casos, a frequência 
natural de um sistema de eixos não pode ser maior que a frequência requerida de 
rotação. Se o sistema pode ser acelerado suficientemente rápido pela ressonância, 
antes que as vibrações tenham oportunidade de aumentar de amplitude, então o 
sistema pode ser empregado a velocidades maiores que aquela da ressonância. Os 
geradores de potência estão nessa categoria. A macicez das turbinas e dos gera¬ 
dores produz uma frequência fundamental baixa (ver a Equação 10.24), mas eles 
devem funcionar a velocidades elevadas para gerar as frequências apropriadas 
para linhas de corrente alternada. Dessa forma, elas operam à direita do pico na 
Figura 10-14 b onde a razão das amplitudes se aproxima de um a razões elevadas 
de ccy/co,,. Seus processos de ligar e desligar podem ser infrequentes, mas devem 
ser sempre feitos rapidamente para passar pelo pico de ressonância antes que 
qualquer dano seja causado por deflexões excessivas. Além disso, deve-se ter po¬ 
tência suficiente disponível para prover a energia absorvida na ressonância pelas 
oscilações além da energia para aceleração das massas em rotação. Se o motor 
não dispuser de potência suficiente, então o sistema pode cair na ressonância, 
incapaz de aumentar sua velocidade em face das vibrações potencialmente des¬ 
trutivas. Isso é chamado de efeito de Sommerfeld. m 

Existem três tipos de vibrações de eixo preocupantes: 

1 Vibração lateral 

2 Rodopio do eixo 

3 Vibração torcional 

Os dois primeiros envolvem deflexões de flexão e o último envolve deflexão 
torcional do eixo. 


596 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Vibração lateral dos eixos e vigas - método de Rayleigh 

Uma análise completa das frequências naturais de um eixo ou viga é um proble¬ 
ma complicado, especialmente se a geometria for complexa, e é mais facilmente 
resolvido com a ajuda de programas de Análise de Elementos Finitos. A chamada 
análise modal pode ser feita em um modelo de elementos finitos de geometria 
complexa e produzirá um número elevado de frequências naturais (em três di¬ 
mensões), começando com a frequência fundamental. Esse é o método preferido 
e frequentemente usado quando analisamos em detalhes um projeto completo 
ou maduro. Contudo, nos estágios iniciais de projeto, quando a geometria das 
peças não está totalmente definida, um método rápido e de fácil aplicação para 
encontrar pelo menos uma frequência fundamental aproximada para o projeto 
proposto é muito útil. O método de Rayleigh serve esse propósito. É um método 
de energia que dá resultados dentro de poucos porcentos do valor verdadeiro de 
C0 n . Ele pode ser aplicado a sistemas contínuos ou a um modelo de sistema de 
massa agrupada. A última abordagem é geralmente preferida pela simplicidade. 

O método de Rayleigh iguala as energias potencial e cinética no sistema. A 
energia potencial está na forma de energia de deformação no eixo defletido e é 
máxima na deflexão máxima. A energia cinética é um máximo quando o eixo 
vibrando passa pela posição não defletida com velocidade máxima. Esse méto¬ 
do supõe que o movimento de vibração lateral do eixo é senoidal e que alguma 
excitação externa esteja presente para forçar a vibração lateral (Figura 10-26a). 

Para ilustrar a aplicação desse método, considere um eixo com três discos 
(engrenagens, polias, etc.), como mostrado na Figura 10-27. Modelaremos esse 
eixo como três massas discretas conhecidas e agrupadas em um eixo sem massa. 
A geometria do eixo definirá a constante de mola em flexão, agrupando assim 
todas as “molas” no eixo. A energia potencial total armazenada na deflexão má¬ 
xima é a soma das energias potenciais de cada massa agrupada: 

E p = + m,S 2 + m 3 ô 3 ) (10.25a) 

onde as deflexões são todas admitidas como positivas sem levar em conta a forma 
local da curva de deflexão, porque a energia de deformação não é afetada pelo 
sistema de coordenadas externo. A energia do eixo defletido é ignorada por ser 
pequena se comparada à energia do disco. 

A energia cinética total é a soma das energias cinéticas individuais: 

2 

E k = í y-|»j 1 8j + m 2 8 2 + m 3 8 3 j (10.25i>) 


onde as velocidades são admitidas como positivas. 
Equacionando esses dados, temos 


W n=A8 


x>. 






X> 8 ' 

- r (10.25c) 


a segunda versão resultante da substituição de m = W / g, onde as IV são as forças 
gravitacionais (peso) das massas discretas em que dividimos o sistema e 8, são as 
deflexões dinâmicas nas posições dos pesos devido às vibrações. As forças gravi¬ 
tacionais e suas deflexões são todas admitidas como positivas para representar as 
energias máximas armazenadas. 

O problema é que, geralmente, não sabemos as deflexões dinâmicas do sis¬ 
tema a priori. Rayleigh mostrou que praticamente qualquer estimativa da curva 
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Um eixo em vibração lateral (amplitude exagerada). 


de deflexão, contanto que ela represente razoavelmente a deflexão máxima e as 
condições de fronteira da verdadeira curva dinâmica, será suficiente. A curva de 
deflexão estática devido ao peso próprio das massas agrupadas (incluindo o peso 
do eixo ou não, como desejado) é uma estimativa muito conveniente. Observe 
que quaisquer cargas externas aplicadas não são incluídas nesse cálculo de de¬ 
flexão, apenas as forças gravitacionais. A aproximação resultante co„ será sempre 
mais alta que a frequência fundamental verdadeira em alguns porcentos indepen¬ 
dentemente da forma da curva de deflexão suposta. Se mais de uma estimativa da 
curva de deflexão for tentada, deve ser usada aquela que exibir o menor valor de 
C0 n , porque ela será a mais próxima. 

A Equação 10.25c pode ser aplicada a um sistema de qualquer complexi¬ 
dade por meio de sua quebra em um número grande de massas agrupadas. Se 
engrenagens, polias, etc., estiverem no eixo, elas são escolhas lógicas para as 
massas agrupadas. Se a massa do eixo for significativa ou dominante, ela pode 
ser partida em elementos discretos ao longo de seu comprimento com cada parte 
provendo um termo na somatória. 

O método de Rayleigh pode teoricamente ser usado para encontrar frequên¬ 
cias mais altas que a frequência fundamental, mas isso é difícil de ser feito sem 
uma boa estimativa da forma da curva de deflexão de ordem mais alta. Métodos 
mais precisos para estimar a frequência fundamental e frequências mais altas 
existem, mas são um pouco mais complicados de implementar. Ritz modificou o 
método de Rayleigh (Rayleigh-Ritz) para permitir a iteração a frequências mais 
altas. O método de Holzer é mais preciso e permite encontrar múltiplas frequên¬ 
cias. Ver a Referência 10 para mais informações. 

Rodopio de eixo 

Rodopio de eixo é um fenômeno de vibração autoexcitada ao qual todos os ei¬ 
xos estão potencialmente sujeitos. Embora a prática de balanceamento dinâmico 
seja comum e recomendada a todos os elementos em rotação em maquinarias 
(especialmente se operando a altas velocidades), não é possível atingir o balanço 
dinâmico a não ser por acaso. (Ver a Referência 12 para uma discussão sobre o 
balanceamento dinâmico.) Qualquer desbalanceamento residual de um elemento 
de rotação faz com que seu centro de massa verdadeiro fique excêntrico em rela¬ 
ção à linha de centro do eixo. Essa excentricidade cria uma força centrífuga que 
tende a defletir o eixo na direção da excentricidade, aumentando, assim, ainda 
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FIGURA 10-28 

Rodopio de eixo (amplitude exagerada). 


mais a força centrífuga. A única resistência a essa força vem da rigidez elástica 
do eixo, como mostrado na Figura 10-28. A excentricidade inicial do eixo é mar¬ 
cada como e e a deflexão dinâmica é 8. Um diagrama de corpo livre mostra as 
forças atuantes como 

kh = m(b+ e)co 2 (10.26a) 


5 = 


eco 2 

(k/m) - co 2 


(10.26 b) 


A deflexão dinâmica do eixo devido a essa força centrífuga faz com que ele 
gire ao redor de seu eixo de rotação com pontos no centro do eixo defletido des¬ 
crevendo círculos ao redor do eixo. Observe na Equação 10.26/; que a deflexão 
se torna infinita quando co 2 = k / m. À medida que a velocidade de rotação do 
eixo se aproxima da velocidade da frequência natural (ou crítica) das vibrações 
laterais, um fenômeno de ressonância similar àquele da vibração lateral ocorre. 
Observe na Equação 10.26 b que quando co = k/m, 8 = °°. A Equação 10.26/; pode 
ser normalizada a uma forma não dimensional, que mostra claramente a relação: 


5 (g>/V,) 2 


(10.26c) 


A Equação 10.26c e a Figura 10-29 mostram a amplitude da deflexão do eixo 
normalizada com relação à excentricidade original (8 /e) como uma função da 
relação entre a frequência de rotação e a frequência crítica co / C0 (1 . Observe que 
quando co / C0„ = 0 não há resposta, o que constitui um caso diferente da vibração 
forçada da seção anterior. Isso ocorre porque não existe força centrífuga a menos 
que o eixo esteja rodando. A medida que a velocidade do eixo aumenta, a defle¬ 
xão aumenta rapidamente. Se não existir nenhum amortecimento (Ç = 0), em co 
/ C0„ = 0,707, a deflexão do eixo se iguala à excentricidade e ela se torna teori¬ 
camente infinita na ressonância (co / co„ = 1). E claro que sempre existirá algum 
amortecimento presente, mas se Ç for pequeno, as deflexões serão muito grandes 
na ressonância e podem causar tensões suficientemente grandes para provocar a 
falha do eixo. 

Note o que acontece quando a velocidade do eixo passa por co„. A fase muda 
180°, o que significa que a deflexão muda de lado abruptamente na ressonância. 
Em razões elevadas de co / co„, a deflexão se aproxima de -e, o que significa que o 
sistema está rodando ao redor do centro de massa das massas excêntricas e que a 
linha de centro do eixo é excêntrica. A conservação da energia faz com que o sis- 
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FIGURA 10-29 

Amplitude da resposta, em função da razão de frequências, de um sistema auto- 
excitado formado por eixo girando em redemoinho. 


tema deseje rodar em tomo de seu centro de massa. Em qualquer sistema no qual 
os elementos de rotação forem excêntricos e grandes se comparados ao eixo, isso 
ocorrerá. Talvez você já tenha observado um ventilador pivotado no teto rodando 
com o centro de seu motor orbitando ao redor do eixo de rotação. As pás do venti¬ 
lador não estão, em geral, em balance perfeito, e o conjunto roda ao redor do cen¬ 
tro de massa do conjunto de pás em vez de sobre a linha de centro do motor/eixo. 

Deve ficar claro que a rotação de um sistema na frequência crítica ou próxi¬ 
mo a ela deve ser estritamente evitada. A frequência crítica para o eixo rodopiar 
é a mesma para a vibração lateral e pode ser encontrada usando o método de 
Rayleigh ou qualquer outra técnica conveniente. Porque a relação de amplitudes 
de vibração desse eixo rodopiando começa em zero em vez de um (como ocorre 
em vibrações forçadas), a frequência forçante pode ser mais próxima da frequên¬ 
cia crítica que para o caso de vibração lateral. Manter a velocidade de operação 
abaixo de metade da frequência crítica de rodopio do eixo leva, em geral, a bons 
resultados, a não ser que a excentricidade inicial seja excessiva (o que não seria 
permitido de forma alguma). 

Observe a diferença entre a vibração lateral do eixo e o rodopio do eixo. A 
vibração lateral é uma vibração forçada, requerendo alguma fonte externa de 
energia como a vibração de outras peças da máquina para provocá-la, e o eixo, 
então, vibra em um ou mais planos laterais, esteja rodando ou não. O rodopio 
de eixo é uma vibração autoexcitada causada pela rotação do eixo agindo em 
uma massa excêntrica. Ela sempre ocorrerá quando ambos, a rotação e a excen¬ 
tricidade, estiverem presentes. O eixo assume a forma defletida, que então roda 
ou rodopia ao redor da linha de centro de força semelhante a uma corda de saltar 
sendo balançada por uma criança. 


Vibração torcional 

Da mesma maneira que um eixo pode vibrar lateralmente, ele também pode vi¬ 
brar torcionalmente e terá uma ou mais frequências torcionais naturais. As mes¬ 
mas equações que descrevem as vibrações laterais podem ser usadas para vibra¬ 
ções torcionais. Os sistemas são análogos. Força se torna torque, massa se torna 
momento de inércia de massa e a constante linear de mola se torna constante 
torcional de mola. A Equação 10.24 para a frequência circular natural se torna, 
para um sistema de um único grau de liberdade de rotação: 


co 


n 



rad/s 


(10.27o) 
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FIGURA 10-30 

Um disco em um eixo em vibração 
torcional. 


A constante torcional de mola k t para um eixo sólido circular é 


K 


GJ_ 

l 


lb-in/ rad ou N-m/ rad 


(10.276) 


onde G é o módulo de rigidez do material e / é o comprimento do eixo. O segun¬ 
do momento polar de área J de um eixo sólido circular é 



32 


• 4 4 

m ou m 


(10.27c) 


Se o eixo for escalonado, então um segundo momento polar de área equivalente 
J ef é encontrado a partir de 


Jef = 


1 

J, 


(10.27c/) 


onde léo comprimento total do eixo, J t e L são os momentos polares e os compri¬ 
mentos das subseções do eixo de diferentes diâmetros, respectivamente. 

O momento de inércia da massa de um disco circular sólido ao redor de seu 
eixo de rotação é: 

2 

/,„ = ,? 2 in-lb-s 2 ou kg-m 2 (10.27e) 


onde /• é o raio do disco e m é sua massa. 

Essas equações são suficientes para encontrar a frequência crítica de um úni¬ 
co disco montado em um eixo fixo, como mostrado na Figura 10-30. 


Dois discos em um mesmo eixo 

Um problema mais interessante é aquele de dois (ou mais) discos colocados em 
um mesmo eixo, como mostrado na Figura 10-31. Os dois discos mostrados os¬ 
cilarão torcionalmente na mesma frequência natural, com defasagem de 180°. 
Haverá um ponto, chamado de nó, em algum lugar do eixo, no qual não haverá 
deflexão angular. Em ambos os lados do nó, pontos no eixo rodarão em direções 




FIGURA 10-31 

Vibração torcional de dois discos em um eixo comum. 

























Capítulo 10 EIXOS, CHAVETAS E ACOPLAMENTOS 


601 


angulares opostas durante a vibração. O sistema pode ser modelado como dois 
sistemas separados de uma única massa acoplados nesse ponto estacionário. Um 
tem momento de massa e constante de mola /,, k t e o outro, I 2 , k 2 . A frequência 
natural comum é, então. 


to 


n 



(10.28a) 


As constantes de mola dos segmentos de eixo são calculadas a partir de k t = 
JG/1, supondo que o J seja constante ao longo do nó. 

ÍJG = ÍJG~ 

V hh V AA 

e (j/j — l 2 I 2 — I 2 {j — l\) 


assim 


h 


I 2 l 

h+h 


(10.28/r) 


A Equação 10.28Z? permite a localização do nó. Substituindo essa expressão 
na Equação 10.28a, obtém-se 



JG /, + I 2 

-ta r 


OU 


co 


= K 


h + l i 

A h 


(10.28c) 


o que define a velocidade crítica para vibração torcional em termos das proprie¬ 
dades de inércia conhecidas dos dois discos e a constante global de mola do eixo. 

A frequência crítica precisa ser evitada para quaisquer funções aplicadas ao 
eixo a fim de evitar ressonância torcional que irá sobrecarregá-lo. Dispositivos 
conectados ao eixo, como pistões de motores ou pistões de bombas, terão fre¬ 
quências em suas funções torque-tempo que correspondem aos pulsos de suas 
operações multiplicados pela frequência de rotação destes pulsos. Por exemplo, 
um motor de quatro cilindros terá uma forte componente de força em uma fre¬ 
quência quatro vezes maior que a sua. Se esse quarto harmônico coincidir com 
a frequência crítica do eixo, poderá haver problemas. Ao projetar um eixo, as 
características de frequência dos dispositivos de comando e dos comandados 
anexos ao eixo devem ser levadas em conta juntamente com suas frequências 
rotacionais primárias. 


Discos múltiplos em um eixo comum 

Dois discos em um mesmo eixo têm um nó e uma frequência torcional natural. 
Três discos terão dois nós e duas frequências naturais. Esse padrão se manterá 
para qualquer número de discos, supondo em todos os casos que as massas dos 
discos dominem a massa do eixo, permitindo ignorá-la. N discos terão N - 1 nós 
e frequências naturais. O grau da equação para as frequências naturais também 
será N -1 se considerarmos que a variável seja co 2 em vez de co. Observe que a 
Equação 10.28c para duas massas é linear com essa hipótese. A equação para três 
massas é quadrática em co n 2 , e para quatro massas é cúbica em co n 2 . 
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Para o caso de três massas, os quadrados das frequências naturais são as duas 
raízes de 

Ws KJ" - [*2 (Vs + Vs) + K (Vs + Vs)K + kA (/, +I 2 +I 3 ) = 0 (10.29) 

Polinómios de ordem mais elevada podem ser derivados para massas adicionais e 
pode-se usar um método iterativo de encontro das raízes para resolvê-los. 

Métodos aproximados estão também disponíveis para resolver as frequên¬ 
cias naturais torcionais com qualquer número de massas. Estes permitem que a 
massa do eixo seja facilmente calculada, se desejado, por meio da separação em 
massas discretas. O método de Holzer é o método comumente usado para vibra¬ 
ções torcionais, bem como para vibrações laterais de eixos. Veja a referência 10 
ou qualquer texto sobre vibrações para a derivação e discussão desses métodos. 
O espaço disponível aqui não permite um tratamento completo do tema. 

Controle das vibrações torcionais 

Quando os eixos são longos e/ou têm um número de massas distribuídas ao longo 
de seu comprimento, as vibrações torcionais podem ser um problema sério de 
projeto. Eixos manivela em motores de combustão interna são um exemplo. A 
geometria das manivelas reduz severamente a rigidez torcional, o que diminui 
suas frequências naturais. Isso, em combinação com a presença, no torque, de har¬ 
mônicos de ordem elevada provenientes das explosões nos cilindros, pode levar a 
falhas prematuras por fadiga torcional. O motor de oito cilindros em linha famoso 
de 1930 até os anos 1940 teve menos sucesso que o primo de seis cilindros em 
linha devido em parte ao problema das vibrações torcionais na manivela mais lon¬ 
ga do motor de oito cilindros. O motor em V de oito cilindros com sua manivela 
menor e mais rígida suplantou completamente o motor de oito cilindros em linha. 
Mesmo nesses motores menores, as vibrações torcionais podem ser um problema. 

Vários métodos podem ser usados para contrabalançar os efeitos da corres¬ 
pondência indesejada entre as frequências forçantes e as frequências naturais do 
sistema. A primeira linha de defesa é reprojetar as propriedades de inércia e ri¬ 
gidez do sistema para obter as frequências críticas o mais acima das frequências 
forçantes quanto possível. Isso, em geral, envolve o aumento da rigidez conjun¬ 
tamente com a remoção de massa, algo que nem é sempre fácil de ser consegui¬ 
do. Requer-se o uso efetivo da geometria para obter a rigidez máxima com um 
mínimo de material. O termo rigidez específica se refere à razão entre a rigidez 
e a massa de um objeto. Queremos maximizar a rigidez específica para aumentar 
as frequências naturais. A análise com elementos finitos pode ser muito útil no 
refino da geometria de projeto para alterar as frequências naturais por causa das 
informações detalhadas que podem ser obtidas a partir dela. 

Uma outra abordagem é a adição de um absorvedor de frequência ao siste¬ 
ma. Um absorvedor de frequência é uma combinação de massa-mola adicionada 
ao sistema cuja presença altera o conjunto de frequências naturais para longe de 
qualquer frequência forçada dominante. O sistema é efetivamente sintonizado 
longe das frequências indesejáveis. Essa abordagem pode ser muito efetiva em 
alguns casos e é usada no movimento linear, bem como em sistemas torcionais. 

Um amortecedor torcional é normalmente adicionado à extremidade de uma 
manivela de motor para reduzir as oscilações deste. Esse dispositivo, também cha¬ 
mado de amortecedor de Lanchester em homenagem a seu inventor, é um disco aco¬ 
plado a um eixo através de um meio absorvedor de energia como óleo ou borracha. 
O acoplamento a óleo provê o amortecimento viscoso e a borracha tem bastante his- 
terese interna de amortecimento. Seu efeito é reduzir a amplitude do pico em resso¬ 
nância, como pode ser visto na Figura 10-26 para grandes valores de Ç. O leitor deve 
dirigir-se à referência 11 para mais informações acerca de todos esses métodos. 
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EXEMPLO 10-8 


Determinação das frequências críticas de um eixo 


Problema Encontre as frequências torcionais crítica e de rodopio de eixo 
para o eixo do Exemplo 10-2 e compare-as com a frequência 
atuante. 


Dados As dimensões do eixo de aço são 0,875 in de diâmetro por 1,5 

in; 0,750 in de diâmetro por 3,5 in; 0,669 in de diâmetro por 
1,5 in e 0,531 in de diâmetro por 1,5 in. Sua velocidade de 
rotação é 1725 rpm. Os apoios do eixo estão em 0 e 5 in de um 
eixo de 8 in de comprimento. A engrenagem de aço pesa 10 
lb e atua em z = 2 in. A massa tem um momento de inércia de 
0,23 lb-in-s 2 . A polia de alumínio pesa 3 lb e atua em z = 6,75 
in. Ela tem um momento de inércia de massa de 0,07 lb-in-s 2 . 

Hipóteses A deflexão estática do eixo devido ao peso da engrenagem e 
polia será usada como uma estimativa para o método de Ray- 
leigh, mas o peso da engrenagem e da polia será aplicado na 
direção que der a maior deflexão estática. O peso do eixo será 
ignorado. 

Solução Ver as Figuras 10-5 e 10-32. 

1 A deflexão do eixo escalonado é encontrada pela mesma técnica usada no 
Exemplo 10-3. Neste exemplo, pressupomos que as cargas sejam os pesos 
dos dois discos. Mas vamos considerar a força peso da engrenagem como 
atuante para baixo e a força peso da polia como atuante para cima, porque 
esse arranjo representa melhor a situação dinâmica em que as forças de 
inércia atuam para fora do eixo em qualquer direção que aumente a defle¬ 
xão. Se dirigíssimos ambas as forças peso para baixo neste caso, obtería¬ 
mos uma deflexão máxima menor e uma forma de curva diferente daquela 
correspondente à deflexão dinâmica. A Figura 10-32 mostra as forças peso 
aplicadas e a curva de deflexão para este eixo. A magnitude da deflexão na 
engrenagem é 6,0 E - 5 in e na polia é 1,25E - 4 in. Esses valores são neces¬ 
sários na Equação 10.25c. 

2 Calcule a frequência crítica para o rodopio do eixo a partir da Equação 
10.25c: 


CO,. = 


W 5, 


Wô 2 



10(6,0£-5) + 3(l,25£-4) 

10(6,0£-5) 2 +3(l,25£-4) 2 


2131 rad/s ( a) 


Observe que supomos que as amplitudes das forças peso e de suas defle¬ 
xões correspondentes sejam positivas independentemente das direções dos 
vetores do caso de deflexão estática. 

3 Compare a frequência de rodopio crítica com a frequência forçante. 

co„ 30/rc(2131 rad/s) 20350 rpm 
co f 1725 rpm 1725 rpm 


Essa margem é bastante segura. Se, neste exemplo, o peso do eixo fosse in¬ 
cluído tanto no cálculo da deflexão quanto no cálculo da frequência crítica, 
a frequência crítica seria 20849 rpm, que é 12,1 vezes a frequência forçante. 
Mesmo com discos relativamente leves neste eixo, ignorar o peso do eixo 
não introduz um grande erro. Ambos os valores dados pelo método de 


y (in x 10 -4 ) 



0 2 4 6 8 


comprimento (in) 

FIGURA 10-32 

A deflexão estática devido às forças 
peso dos discos no eixo orientado 
para dar deflexão máxima em uma 
forma similar à deflexão dinâmica. 
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Rayleigh são mais altos que a frequência natural verdadeira. O leitor pode 
examinar as diferenças nos modelos apresentados simplesmente mudando a 
densidade do material do eixo de 0,28 lb/in 3 (para o aço) para zero a fim de 
eliminar o efeito do eixo no cálculo. Os modelos incluem o peso do eixo no 
cálculo, dividido em 50 incrementos ao longo de seu comprimento. 

4 Encontrar as frequências torcionais críticas de um eixo escalonado requer 
que uma constante de mola efetiva seja encontrada para as seções escalona¬ 
das combinadas. A porção do eixo de interesse é entre a polia e a engrena¬ 
gem. A constante de mola k t de qualquer seção é 


GJ Gnd 


1 32/ 


lb-in/rad 


11,5£6(0,75) 

k. = 71—- / \ ’ = 102065 lb-in/rad 

'> 32(3,5) 

11,5£6(0,669) 4 

k, = 7t- j —v—— = 150769 lb-in/rad 

' 2 32(1,5) 


(c) 


Como as seções do eixo todas têm o mesmo torque, mas deflexões dife¬ 
rentes (o que soma a deflexão total como mostrado na Equação 10.9Z?), 
elas atuam como molas em série. A constante efetiva de mola k lef da parte 
do eixo escalonado entre as duas cargas de torque é encontrado a partir da 
Equação 10.9ri: 

J__J_ 1 = 1 _1 

k. ~ k. + k, 102065 + 150769 

V >1 >2 

k tef = 60863 lb-in/rad (d) 


5 A frequência torcional crítica é encontrada a partir da Equação 10.28c. 


C0„ 



7 i + ] 2 

hh 


60863 


0,23 + 0,07 
(0,23)(0,07) 


= 1065 rad/s 


(e) 


6 Compare a frequência torcional crítica com a frequência forçante 

CQ„ _ 30/7t (1065 rad/s) _ 10170 rpm _ 

(ü f 1725 rpm 1725 rpm 


Essa margem é aceitável. 

7 Os arquivos EX10-08 estão no CD-ROM. 


10.15 ACOPLAMENTOS 

Uma ampla variedade de acoplamentos de eixo está disponível comercialmente, 
variando desde acoplamentos rígidos com chavetas até projetos elaborados que 
usam engrenagens, elastômeros ou fluidos para transmitir o torque de um eixo a 
outro eixo ou a outro dispositivo na presença de vários tipos de desalinhamento. 
Os acoplamentos podem ser divididos em termos gerais em duas categorias: rígi¬ 
dos ou complacentes. Complacente, neste contexto, significa que o acoplamento 
pode absorver algum desalinhamento entre os dois eixos, e rígido implica que 
nenhum desalinhamento é permitido entre os eixos a serem conectados. 
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FIGURA 10-33 

Vários tipos e tamanhos de acoplamentos rígidos para eixos. (Cortesia da Ruland 
Manufacturing Inc., Watertown, Mass.) 

Acoplamentos rígidos 

Os acoplamentos rígidos travam os dois eixos conjuntamente, não permitindo 
movimento relativo entre eles, embora algum ajuste axial seja possível na monta¬ 
gem. Eles são usados quando a precisão e fidelidade da transmissão do torque são 
da mais absoluta importância, como, por exemplo, quando a relação de fase entre 
o dispositivo motor e o dispositivo movido deve ser mantida com precisão. Má¬ 
quinas de produção automatizadas comandadas por eixos longos frequentemente 
usam acoplamentos rígidos entre as seções de eixo por essa razão. Os servome- 
canismos também precisam de conexões precisas no trem de comando. O preço é 
que o alinhamento da linha de centro dos eixos acoplados deve ser ajustado com 
precisão para evitar a introdução de grandes forças laterais e momentos quando 
o acoplamento é montado. 

A Figura 10-33 mostra alguns exemplos de acoplamentos rígidos comer¬ 
ciais. Existem três tipos em geral: acoplamentos parafusados, acoplamentos cha- 
veteados e acoplamentos engastados. 

Os acoplamentos parafusados usam parafusos que penetram no eixo para 
transmitir tanto o torque quanto as forças axiais. Não são recomendados para 
quaisquer aplicações exceto aquelas de cargas leves, pois os parafusos podem se 
soltar com as vibrações. 

Os acoplamentos com chavetas usam chavetas padronizadas, como discuti¬ 
do em uma seção anterior, e podem transmitir torques elevados. Os parafusos 
são frequentemente usados em combinação com uma chaveta, sendo colocados 
a 90° da chaveta. Para melhor fixação contra vibração, um parafuso arredondado 
é usado para cavar o eixo. Para maior segurança, o eixo deve ser cavado com um 
buraco raso sob o parafuso para proporcionar uma interferência mecânica contra 
escorregamento, em vez de depender do atrito. 

Os acoplamentos engastados são feitos em diversas formas, a mais comum 
sendo os acoplamentos divididos de uma ou duas peças que se engatam ao redor 
de ambos os eixos e transmitem o torque por atrito, como mostrado na Figura 
10-33. Um acoplamento de travamento cônico usa um colar cônico partido que é 
empurrado entre o eixo e o alojamento cônico do acoplamento para travar o eixo, 
como mostrado na Figura 10-34. 



FIGURA 10-34 


Um acoplamento trantorque de 
trava cônica. (Cortesia da Fenner 
Manheim, Manheim, Pa, 17545.) 
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desalinhamento angular 



desalinhamento paralelo 



desalinhamento torcional 

FIGURA 10-35 

Tipos de desalinhamentos de eixos. 



FIGURA 10-37 


Um acoplamento de disco flexível. 
(Cortesia de Zero-Max, Minneapolis, 
Minn, 55441.) 
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FIGURA 10-36 

Vista explodida de um acoplamento de mandíbula mostrando as mandíbulas e o 
separador elastomérico. (Cortesia de Magnaloy Coupling Company, Alpena, Mich, 
49707.) 

Acoplamentos complacentes 

Um eixo como um corpo rígido tem potencialmente seis graus de liberdade (DOF 
- degree of freedom) com respeito a um segundo eixo. Contudo, devido à sime¬ 
tria, somente quatro desses DOF são de interesse. Eles são o desalinhamento 
axial, ângular, paralelo e torcional, como mostrado na Figura 10-35. Podem 
ocorrer isolados ou em combinação e podem estar presentes na montagem devido 
a tolerâncias na manufatura, ou podem ocorrer durante uma operação devido aos 
movimentos relativos dos dois eixos. A linha de transmissão final de um automó¬ 
vel tem movimento relativo entre as extremidades de dois eixos. A extremidade 
motora do eixo é fixada à estrutura ou armação e a extremidade movida está na 
estrada. A estrutura e a estrada são separadas pela suspensão do carro, assim os 
acoplamentos do eixo motor devem absorver ambos os desalinhamentos axial e 
angular à medida que o carro passa por lombadas. 

A menos que se tenha cuidado em alinhar dois eixos adjacentes, pode existir 
desalinhamento axial, angular e paralelo em qualquer máquina. O desalinhamen- 
to torcional ocorre dinamicamente quando uma carga movida tenta adiantar ou 
retrasar a carga motora. Se o acoplamento permitir qualquer folga torcional, ha¬ 
verá golpe quando o torque mudar de sentido. Isso é indesejável se for necessário 
sincronismo de fase, como em servomecanismos. A complacência torcional em 
um acoplamento pode ser desejável se grandes cargas de impacto ou vibrações 
torcionais precisarem ser isoladas do motorista. 

Numerosos projetos de acoplamentos complacentes foram manufaturados e 
cada um oferece uma combinação diferente de características. Normalmente, o 
projetista pode encontrar disponível no mercado um acomplamento apropriado 
para qualquer aplicação. Acomplamentos complacentes podem ser, em termos 
gerais, divididos em várias subcategorias, que estão listadas na Tabela 10-7 com 
algumas de suas características. As classificações quanto a torque não estão mos¬ 
tradas porque variam imensamente com o tamanho e o material. Acoplamentos 
de vários tamanhos podem lidar com níveis de potência desde frações de cavalos 
de potência até milhares de cavalos. 

Os acoplamentos de mandíbula têm dois cubos (frequentemente idênticos) com 
mandíbulas salientes, como mostrado na Figura 10-36. Estas mandíbulas se sobre¬ 
põem axialmente e se entrelaçam torcionalmente através de um separador com¬ 
placente de borracha ou material metálico brando. As folgas permitem desalinha- 
mento axial, angular e paralelo, mas podem também permitir golpes indesejáveis. 

Os acomplamentos de disco flexível são similares aos acoplamentos de man¬ 
díbula porque seus dois cubos são conectados por um membro complacente (dis¬ 
co) de material elastomérico ou metálico-mola, como mostrado na Figura 10-37. 
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Permitem desalinhamento axial, angular e paralelo com alguma complacência 
torcional, mas pouco ou nenhum golpe. 

Os acoplamentos de engrenacem ou estrias usam dentes externos curvos ou 
retos de engrenagens em malha com dentes internos, como mostrado na Figura 
10-38. Eles podem permitir movimento axial entre eixos e, dependendo das for¬ 
mas do dente e das folgas, podem absorver desalinhamentos angulares pequenos 
ou paralelos também. Eles têm capacidade para torques elevados devido ao nú¬ 
mero de dentes na malha. 

Os acoplamentos de espiral e sanfonados são componentes em uma peça que 
usam suas deflexões elásticas para permitir desalinhamento axial, angular ou pa¬ 
ralelo com pouco ou nenhum golpe. Acoplamentos de espiral (hélice) (Figura 10- 
39 e a fotografia da página capitular deste capítulo) são feitos de um metal cilín¬ 
drico sólido cortado com uma fenda helicoidal para aumentar sua complacência. 
Acoplamentos metálicos sanfonados (Figura 10-40) são feitos de lâminas finas 
de metais soldados em uma série de arruelas aglomeradas, produzindo hidrauli¬ 
camente a forma de um tubo, ou por eletrorrecobrimento de camada espessa em 
um mandril. Esses acoplamentos têm capacidade de torque limitada se compa¬ 
rado a outros, mas oferecem zero golpe e alta rigidez torcional em combinação 
com desalinhamento axial, angular e paralelo. 

Os acoplamentos de elo ou de Schmidt (Figura 10-41) conectam dois eixos 
através de um rede de elos que permitem desalinhamentos paralelos significa¬ 
tivos sem cargas laterais ou perdas de torque e sem golpes. Algumas versões 
permitem quantidades pequenas de desalinhamento angular e axial também. Es¬ 
ses acoplamentos são frequentemente usados onde ajustes paralelos grandes ou 
movimentos dinâmicos são necessários entre os eixos. 

As juntas universais são de dois tipos comuns, o acoplamento de Flooke (Fi¬ 
gura 10-42), que não tem velocidade constante (CV), e o acoplamento de Rze- 
ppa, que tem. Os acoplamentos de Flooke são geralmente usados aos pares para 
cancelar seu erro de velocidade. Ambos os tipos podem lidar com desalinhamen- 


Tabela 10-7 Características dos vários tipos de acoplamento 



Desalinhamento tolerado 



Classe 

Axial 

Angular 

Paralelo 

Torcional 

Comentários 

Rígido 

grande 

nenhum 

nenhum 

nenhum 

requer alinhamento preciso 

Mandíbula 

insignificante 

insignificante 

(<2°) 

insignificante 
(<3 %d) 

moderado 

absorção de choque - golpe 
apreciável 

Engrenagem 

grande 

insignificante 
(< 5 o ) 

insignificante 
(<1/2% d) 

nenhum 

golpes insignificantes - 
grande capacidade de torque 

Estrias 

grande 

nenhum 

nenhum 

nenhum 

golpes insignificantes - 
grande capacidade de torque 

Espiral 

insignificante 

grande 

(20°) 

insignificante 
(< 1 % d) 

nenhum 

uma peça compacta - 
nenhum golpe 

Sanfonados 

insignificante 

grande 

(17°) 

moderado 
(20% d) 

nenhum 

sujeito à falha por fadiga 

Disco 

flexível 

insignificante 

insignificante 

(3 o ) 

insignificante 
(2 %d) 

insignificante 
a nenhum 

absorção de choque - 
nenhum golpe 

Elo 

(Schmidt) 

nenhum 

insignificante 

(5°) 

grande 
(200% d) 

nenhum 

nenhum golpe - nenhuma 
carga lateral no eixo 

Hooke 

nenhum 

grande 

grande 
(em pares) 

nenhum 

golpe insignificante - 
variação de velocidade, 
exceto se usada em pares 

Rzeppa 

nenhum 

grande 

nenhum 

nenhum 

velocidade constante 



FIGURA 10-38 

Um acoplamento de engrenagem 
flexível. (Cortesia da Amerigear/ 
Zurn Industries, Inc., Erie, Pa, 
16514.) 



FIGURA 10-39 

Um acoplamento de espiral. 
(Cortesia da Helical Products Co., 
Inc., Santa Maria, Calif, 93456.) 



FIGURA 10-40 

Acoplamento de metal. (Cortesia da 
Sénior Flexonics Inc., Metal Bellows 
Division, Sharon, Mass, 02067.) 



FIGURA 10-41 

Acoplamento Schmidt. (Cortesia 
da Zero-Max/Helland Co., 
Minneapolis, Minn, 55441.) 
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tos angulares bastante grandes e, em pares, permitem desalinhamentos paralelos 
grandes também. Eles são usados em eixos motores em automóveis, um par de 
acoplamentos de Hooke no eixo motor da tração traseira e Rzeppas (chamado de 
juntas CV) em automóveis de tração dianteira. 

A variedade de acoplamentos disponíveis requer do projetista a busca de 
informações mais detalhadas a respeito da capacidade deles com os fabricantes, 
os quais estão sempre disponíveis para ajudar na seleção do tipo apropriado de 
acoplamento para qualquer aplicação. Os fabricantes podem suprir, em geral, 
dados de testes sobre as capacidades de carga e alinhamento de acoplamentos 
específicos. 


FIGURA 10-42 

Acoplamento de Hooke. (Cortesia 
da Lovejoy Inc., Downwers Grove, 
III, 60515.) 


10.16 ESTUDO DE CASO 

Consideraremos agora o projeto de eixos em um dos Estudos de Caso que foram 
definidos no Capítulo 9. 

Projeto de eixos motores para um compressor de ar 

O projeto preliminar deste equipamento está mostrado na Figura 9-1. Existem 
dois eixos, um de entrada e outro de saída. O eixo de saída terá um torque ele¬ 
vado neste caso, porque está à velocidade baixa de 1500 rpm. O torque naquele 
eixo foi definido no Estudo de Caso 8A, no Capítulo 9, e está mostrado na Figura 
9-3. Como este é um torque variável no tempo, o eixo deve ser projetado para 
carregamento de fadiga. Além do torque nos eixos, haverá cargas laterais das 
engrenagens que aplicam momentos fletores, criando a situação de carregamento 
combinado. Observe na Figura 9-1 que os eixos estão mostrados como curtos, 
sendo apenas longos o suficiente para acomodar a engrenagem e os mancais. Isso 
é feito para minimizar os momentos fletores das forças da engrenagem. 

Sabendo que as engrenagens não foram ainda projetadas, faremos algumas 
hipóteses acerca dos diâmetros e espessuras delas para fazer um projeto prelimi¬ 
nar dos eixos. A seleção posterior dos mancais poderá ditar algumas mudanças 
no nosso projeto de eixo. Isso é típico dos problemas de projeto, porque todos os 
elementos de projeto interagem. A iteração é necessária para redefinir o projeto 
dos elementos. 



FIGURA 10-43 

Forças no redutor de engrenagens. 


ESTUDO DE CASO 8B 


Projeto preliminar de eixos para um trem de comando de um 
compressor 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine tamanhos razoáveis para os eixos de saída e entrada 
da caixa de transmissão na Figura 9-1 (repetida na próxima pá¬ 
gina) com base nos carregamentos definidos no Estudo de Caso 
8A e especifique um tipo de acoplamento adequado. 

A função torque-tempo no eixo de saída é como mostrada na Fi¬ 
gura 9-3. A razão de redução requerida das engrenagens é 2,5:1 
na velocidade do eixo de entrada ao eixo de saída. 

Tente um diâmetro da engrenagem de entrada (pinhão) de 4 in e 
um diâmetro da engrenagem de saída de 10 in, ambos de 2 in de 
espessura e ângulo de pressão de 20°. Mancais de rolamento de 
diâmetros padronizados serão usados em todos os eixos. 

Ver as Figuras 9-1, 9-3 e 10-43. 
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Desenho esquemático preliminar de compressor de ar portátil movido por motor à gasolina, caixa de engrenagens, 
acoplamentos, eixos e mancais. 


1 O torque variável com o tempo no eixo de saída está definido na Figura 9-3 
variando de -175 a+585 lb-in. A partir desses valores e dos diâmetros supostos 
para as engrenagens, podemos determinar as forças nas engrenagens que são 
sentidas pelo eixo. A Figura 10-43 mostra o diagrama de corpo livre do redu¬ 
tor de engrenagens. Por causa do ângulo de pressão (j) entre as engrenagens, 
haverá tanto as componentes radial e tangencial de força nas engrenagens. A 
componente tangencial F t é encontrada a partir do torque e do raio suposto da 
engrenagem: 


J\mx_ = 585 lb-in = ]1? lb 
r g 5 in 


T mn = -175 lb-in = 
r g 5 in 


(a) 


Os valores máximo e mínimo das forças resultantes são encontrados a partir de: 
F. 117 1b 


F = 

max i 

COS(j) 


F = —^ !L - 

mn COS(j) 


cos20° 
-351b 
cos20° 


= 124,5 lb 
= -37,25 lb 


(b) 



ângulo de manivela (graus) 

FIGURA 9-3 Repetida 

Função total torque-tempo no eixo 
manivela com co constante. 
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Observe que essas forças serão as mesmas no eixo de entrada, cujo torque é 0,4 
vezes aquele do eixo de saída por causa da razão de redução das engrenagens 
1:2,5. 

3 Os momentos máximo e mínimo no eixo agora podem ser encontrados. Supore¬ 
mos que as engrenagens estejam centradas entre mancais biapoiados que estão 
colocados com separação de 4 in. As forças de reação nos mancais de rolamento 
são, portanto, metade das forças das engrenagens, e os momentos fletores atin¬ 
gem o máximo no centro com uma magnitude de: 

= 124,5^ = 124,5 lb-in 

(c) 

M mn = Fj- = -37,25^ = -37,25 lb-in 


4 Por último, os eixos necessitarão ser escalonados para acomodar os mancais em 
cada extremidade e ser provistos de escalonamento ou anéis para fixação das 
engrenagens. Neste estágio do projeto, assumiremos um diâmetro de eixo cons¬ 
tante a fim de obter um valor aproximado para o carregamento de torque e mo¬ 
mento. 


Dado que um rasgo de chaveta provavelmente será necessário na engrenagem, 
suponha um fator de concentração de tensão de 3 para flexão e torção na posição 
crítica onde ambas as componentes de momento e torque são máximas. (Ver a 
Figura 10-16.) Depois que as engrenagens forem projetadas e os mancais de 
rolamento, selecionados, podemos refinar o projeto, incluindo os ressaltos esca¬ 
lonados e usando fatores de concentração de tensão mais precisos. 

5 O carregamento é uma combinação de momento variado e torque variado que 
estão sincronizados. As componentes média e alternada de momento e torque são 
necessárias para o cálculo das tensões. 


M a 


M, mx + M„„„ 124,5-37,25 


2 2 

124,5 + 37,25 


2 2 
71 „ + 7V 585 -175 


= 43,6 lb-in 
= 80,9 lb-in 


r j' _ ~ max ‘ ~ mm 

m - 2 


= 205 lb-in 


T = Tmax - T _mn_ = 585+175 = 380 lb-in 

0 2 2 


(d) 


(e) 


6 Necessitamos selecionar um material de teste para os cálculos. Tentaremos pri¬ 
meiramente um aço barato de baixo carbono laminado a frio como o SAE 1018 
com S ut = 64 kpsi e S y = 54 kpsi. Embora esse aço não seja excepcionalmente 
forte, o material tem baixa sensitividade ao entalhe, o que será uma vantagem 
dadas as concentrações de tensão. Calculemos o limite de resistência à fadiga 
não corrigido usando a Equação 6.5: 

S e , = 0,5 S ut = 0,5(64000) = 32000 psi (/) 


Esse valor deve ser reduzido por diversos fatores para levar em conta as diferen¬ 
ças entre a peça e o corpo de ensaio. 

S =C C C C C S 

^e carreg ^tamanho supeif v -'temp ^conf u e' 

S e =(l)(l)(0,84)(l)(l)(32000) = 27000 psi (g) 

O carregamento é flexão e torção, tal que C camg é 1. Dado que não sabemos 
ainda o tamanho da peça, provavelmente devemos supor C talmmho = 1 e ajustá-lo 
depois. C superf ê escolhido para um acabamento usinado pela Figura 6-26 ou pela 
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Equação 6.7e. A temperatura não é elevada, assim C lemp = 1, e supomos 50% de 
confiabilidade com C conf = 1. 

7 A sensitividade ao entalhe do material é encontrada a partir da Equação 6.13 ou 
da Figura 6-36: para flexão é q = 0,50 e para torção é q = 0,57, ambos para um 
suposto raio do entalhe de 0,01 in. 

8 O fator de concentração de tensão por fadiga em flexão é encontrado a partir da 
Equação 6.11Z? usando o suposto fator geométrico de concentração de tensão. 
Para a tensão de flexão no rasgo de chaveta: 

K f = 1 + q(K, - l) = 1 + 0,50(3,0 - l) = 2,00 (h) 

Para a tensão de torção no rasgo de chaveta: 

K f = 1 + q(K, - l) = 1 + 0,57(3,0 - l) = 2,15 (i) 


9 Pela Equação 6.17, encontramos que, neste caso, o mesmo fator deve ser usado 
nas componentes médias de tensão: 


K fm =K f = 2,00 
K fsm = K fs = 2,15 


(./) 


10 Agora o diâmetro do eixo pode ser encontrado pela Equação 10.8 usando o co¬ 
eficiente de segurança hipotético de 3 para levar em conta as incertezas neste 
projeto preliminar. Observe que a equação da ASME (10.6) não pode ser usa¬ 
da seguramente neste caso, porque ela assume torque constante. Contudo, uma 
abordagem mais geral de linhas modificadas de Goodman da Equação 10.8 pode 
ser usada. 


d 


saída 


1 


32N 4 


3 

_ 1 

n 

32(3) 

Sf 1 S ut 

^[2,00(80,9)] 2 + |[2,15(380)] 2 A /[2,00(43,6)] 2 + |[2,15(205)] 2 

n 

27000 ' 64000 


d 


saída 


= 1,00 in 


(*) 


Assim, um eixo de diâmetro nominal de 1 in parece ser aceitável para o eixo de 
saída. 

110 eixo de entrada tem as mesmas componentes média e alternada de momentos 
fletores que o eixo de saída, mas seu torque é apenas 40% daquele do eixo de 
saída. Os torques médio e alternante nele são 82 e 152 lb-in. Quando eles são 
colocados na Equação 10.8 com todos os outros fatores mantidos, um diâmetro 
menor de eixo é encontrado. 


d 


entrada 


1 


32(3) 

^[2,00(80,9)] 2 +|[2,15(l52)] 2 ^ ^[2,00(43,6)] 2 + |[2,15(82)] 2 

n 

27000 ' 64000 


d, Mmia = 0,768 in (0 

O eixo de entrada pode então ser de diâmetro nominal 0,781 in, que é um tama¬ 
nho padronizado. 
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12 Os acoplamentos entre o motor e o eixo de entrada e entre o eixo de saída e o 
compressor devem ser capazes de acomodar algum desalinhamento angular e 
de paralelismo devido a tolerâncias de montagem das três subpartes do motor, 
redutor e compressor. A complacência torcional nos acoplamentos também ser¬ 
viria para absorver parte dos impactos associados com o torque invertido visto na 
Figura 9-3. 

Com essas restrições, um acoplamento do tipo mandíbula com um elastômero 
inserido pode ser uma boa escolha para ambos os acoplamentos. Os golpes ine¬ 
rentes nesses acoplamentos não seriam um problema, mesmo porque o desalinha¬ 
mento de fase das três subpartes não é crítico para essa aplicação. Um acoplamen¬ 
to de disco flexível também poderia ser usado. Um acoplamento rígido requereria 
precisão maior na montagem das subpartes, o que não poderia ser garantido. Ver a 
Tabela 10-7 para informações sobre as características dos acoplamentos. 

13 Os arquivos CASE8B-1 e CASE8B-2 estão no CD-ROM. 


10.17 RESUMO 

Os eixos são usados em todas as máquinas de movimento rotativo. O aço é a 
escolha usual de material para obter a rigidez suficiente para pequenas deflexões. 
Eixos podem ser de aços brandos, de baixo carbono, ou de aços de médio e alto 
conteúdo de carbono para resistência elevada ou, ainda, se um acabamento su¬ 
perficial duro for necessário para resistência ao desgaste. Os eixos de máquinas 
normalmente têm ressaltos para a localização axial de elementos anexos como 
mancais de rolamento, engrenagens ou polias. Esses ressaltos criam concentra¬ 
ções de tensão que devem ser consideradas na análise de tensões. Rasgos de cha¬ 
vetas ou ajustes por interferência também podem criar concentração de tensões. 

O carregamento nos eixos é normalmente uma combinação de torção e fle¬ 
xão, e cada um deles, ou ambos, pode ser variável no tempo. O caso de carre¬ 
gamento geral de torque variado, combinado com flexão variada, requer uma 
abordagem com o diagrama de Goodman modificado para a análise de falha. 
Para o caso mais comum de torque e momento fletor relacionados através de for¬ 
ças comuns, a abordagem do diagrama de Goodman modificado é sintetizada na 
Equação 10.8, que nos dá uma ferramenta de projeto para determinar o diâmetro 
de um eixo de cargas variadas conhecidas, concentrações de tensão, resistência 
do material e coeficiente de segurança escolhidos. O projeto de eixo segundo a 
ASME (Equação 10.6) é aplicado apenas em casos de torque constante com mo¬ 
mento fletor constante alternado devido à rotação do eixo. A equação da ASME 
é aplicada apenas em situações que satisfaçam essa limitação de carregamento. E 
sempre mais indicado usar a equação geral de projeto 10.8, que engloba momen¬ 
tos flutuantes e de torque se estiverem presentes. 

Várias técnicas ou dispositivos como chavetas, estrias e acoplamentos de 
interferência são comumente usados para unir elementos aos eixos. As cha¬ 
vetas são padronizadas ao diâmetro do eixo. Consulte a norma da ANSI ou 
a referência 3 para valores do intervalo de tamanhos não reproduzidos neste 
capítulo. As estrias proveem maior capacidade de torque que as chavetas. Os 
acoplamentos de interferência podem ser acoplamentos de pressão direta ou 
expansão ou encolhimento térmico de um ou de ambos os membros. Essas téc¬ 
nicas podem criar tensões muito altas, possivelmente levando à falha da peça 
durante a montagem. 
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Os volantes são usados quando alguma suavização de torque ou de velo¬ 
cidade for necessária. O volante deve ser dimensionado para dar o coeficiente 
desejado de flutuação de velocidade e, então, verificado com relação à tensão 
na velocidade de operação. As tensões máximas em um volante ocorrem no diâ¬ 
metro interno. A velocidade máxima de segurança deve ser determinada, já que 
as tensões aumentam com o quadrado da velocidade de rotação. Quando um 
volante falha enquanto gira, ele geralmente voa em pedaços e pode causar feri¬ 
mentos sérios. 

Todos os eixos em rotação terão frequências críticas nas quais eles entrarão 
em ressonância com grandes deflexões, causando falha. As frequências lateral e 
torcional serão diferentes e ambas devem ser evitadas em operação, mantendo a 
velocidade rotacional bem abaixo da frequência crítica mais baixa do eixo. 

Uma grande variedade de acoplamentos de eixos está disponível comercial¬ 
mente. Alguns tipos e suas características foram brevemente discutidos neste ca¬ 
pítulo. Os fabricantes devem ser consultados para que informações mais comple¬ 
tas e definitivas sejam obtidas. 


Equações importantes usadas neste capítulo 

Ver as seções referidas para informações sobre o uso correto destas equações. 

Relações potência-torque (Seção 10.4): 

P = T(i> (10.1a) 

Equação de projeto de eixo da ASME (Seção 10.8): 

i 

3 

(10.6b) 
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Equação geral de projeto de eixo (Seção 10.8): 



Deflexão torcional do eixo (Seção 10.9): 

0 = — 

GJ 

Pressão gerada por um ajuste por interferência (Seção 10.11): 

0,55 
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(10.9a) 


(10.14a) 


Tensões tangenciais no eixo e cubo de um ajuste por interferência (Seção 10.11): 
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*cubo 


= P 


2 , 2 

r+r 


2 2 

r - r 


(10.16a) 


Energia armazenada em um volante em rotaçao (Seção 10.13): 

E„ = co 2 


(10.17a) 


Momento inercial da massa de um volante de disco sólido (Seção 10.13): 


/ = 


- RH* 


2 g 


(r:- r ;) t 


(10.17 d) 


Inércia de um volante necessária para um coeficiente de variaçao selecionado 
(Seção 10.13): 


Ek ~ 2 h {2® média) {Cf® média) 




Tensão tangencial em um volante girando (Seção 10.13): 


Y 2 ( 3 + v 
o, = —co 1 


f 


2 , ..2 , 1 + 3v 2 A 


r + r + 


3 + v 


( 10 . 22 ) 


(10.23a) 


Frequência natural de um sistema de único grau de liberdade (Seção 10.14): 


co„ 


fn = 


1 


rad/s 


Hz 


271 V m 

Primeira frequência lateral crítica (aproximada) (Seção 10.14): 


Cú„ 


x;>, l >,w 
S,=, m ' 8 ' i i X,=, M/ ' 5 ' 


(10.24a) 
(10.24 b) 


(10.25c) 


Primeira frequência torcional crítica para duas massas em um eixo sem peso 
(Seção 10.14): 


Cú„ = . \K 


h + h 


' hh 


2 , + / 2 
ou CÚ„ = k, 1 


' hh 


(10.28c) 
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10.19 PROBLEMAS 

*10-1 Um eixo biapoiado é mostrado na Figura PlO-1. Uma carga transversal de mag¬ 
nitude constante P é aplicada à medida que o eixo roda sujeito a torque variável 
com o tempo que varia de T min a 7^. Para o valor na(s) linha(s) assinalada(s) da 
Tabela PI0-1, encontre o diâmetro requerido do eixo para obter um coeficiente 
de segurança de 2 relativo à carga de fadiga se o eixo é de aço de S ut =108 kpsi 
e S = 62 kpsi. As dimensões são em polegadas, a força em libras e o torque em 
lb-in. Pressuponha que não existam concentrações de tensão. 

*10-2 Um eixo biapoiado é mostrado na Figura P10-2. Uma carga distribuída de 
magnitude constante unitária p é aplicada enquanto o eixo roda sujeito a um 
torque variável com o tempo que varia de T min a T max . Para os valores na(s) 
linha(s) assinalada(s) na Tabela PI0-1, encontre o diâmetro do eixo requerido 
para obter um coeficiente de segurança 2 no carregamento de fadiga se o eixo 
é de aço de S ul = 745 Mpa e S y = 427 Mpa. As dimensões são em cm, a força 



P 






-*i- a - 

-«*- b -► 

x*- I -► 

FIGURA PI0-1 

Projeto de eixo para os Problemas 10-1, 10-4 e 10-15. 



Os mancais são de 
autoalinhamento, 
portanto atuam como 
apoios simples. 


Tabela PIO-O* 

Matriz de problemas/tópicos 

10.4 Potência do eixo 
10-15, 10-16, 10-41, 10-42 

10.8 Projeto de eixo 

10 - 1 . 10 - 2 , 10 - 3 , 10 - 8 . 10-31, 9-32,10-33, 
10-34. 10-35 

10.9 Deflexão do eixo 

10-4, 10-5, 10-17b, 10-18, 10-21 

10.10 Chavetas e rasgos de chaveta 
10-6, 10-7, 10-9,10-10, 10-17a, 10-19, 
10-20, 10-28, 10-29, 9-30, 10-36 

10.12 Ajustes por interferência 
10-11,10-37,10-40, 10-43, 10-44 

10.13 Projeto do volante 
10-12, 10-38,10-39, 10-45, 10-46 

10.14 Velocidades críticas de eixos 
10-13, 10-14, 10-17c, 10-22, 9-23, 10-24, 
10-25, 10-26, 10-27 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Problemas numerados em negrito são ex¬ 
tensão de problemas similares apresentados 
em capítulos anteriores, tendo o mesmo 
número após o hífen. Problemas numerados 
em itálico são problemas de projeto. 
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Tabela P10-1 Dados para problemas 

Linha 

i 

a 

b 

P ou p 

T mjn 

7 max 

a 

20 

16 

18 

1000 

0 

2000 

b 

12 

2 

7 

500 

-100 

600 

c 

14 

4 

12 

750 

-200 

400 

d 

8 

4 

8 

1000 

0 

2000 

e 

17 

6 

12 

1500 

-200 

500 

t 

24 

16 

22 

750 

1000 

2000 




FIGURA P6-1 Repetida 
Problema 10-3. 


distribuída em N/cm e o torque em N-m. Pressuponha a ausência de concen¬ 
trações de tensão. 

10-3 Para o braço de montagem do pedal da bicicleta na Figura P6-1, pressuponha 
que a força aplicada pelo condutor abranja de 0 a 1500 N em pedal por cada 
ciclo. Projete um eixo apropriado para conectar os braços dos dois pedais e car¬ 
regar a catraca contra um degrau. Use um coeficiente de segurança contra fadiga 
de 2 e um material com S ul = 500 MPa. O eixo tem um entalhe quadrado em 
cada extremidade no qual é encaixado nos braços do pedal. 

*10-4 Determine as deflexões máximas em torção e em flexão do eixo mostrado na 
Figura PlO-1 para os valores na(s) linha(s) assinalada(s) na Tabela PlO-1 se o 
diâmetro do eixo de aço for 1,75 in. 

*10-5 Determine as deflexões máximas em torção e em flexão do eixo mostrado na 
Figura P10-2 para os valores na(s) linha(s) assinalada(s) na Tabela PlO-1 se o 
diâmetro do eixo de aço for 4 cm. 

*10-6 Determine o tamanho da chaveta necessário para dar um coeficiente de segu¬ 
rança de pelo menos 2 contra cisalhamento e falha de rolamento para o projeto 
mostrado na Figura PI0-3 usando os valores da(s) linha(s) assinalada(s) na Ta¬ 
bela P10-1. Pressuponha o diâmetro do eixo de 1,75 in. O eixo é de aço de S ut = 
108 kpsi e S y = 62 kpsi. A chaveta é de aço de S M = 88 kpsi e S y = 52 kpsi. 

10-7 Determine o tamanho da chaveta necessário para dar um coeficiente de segu¬ 
rança de pelo menos 2 contra cisalhamento e falha de rolamento para o projeto 
mostrado na Figura PI0-4 usando os valores da(s) linha(s) assinalada(s) na 
Tabela PI0-1. Pressuponha o diâmetro do eixo de 4 cm. O eixo é de aço de S ul = 
745 MPa e S y = 427 MPa. A chaveta é de aço de S ul = 600 MPa eS y = 360 MPa. 

*10-8 Uma máquina de papel processa rolos de papel tendo uma densidade de 984 kg/ 
m\ O rolo de papel tem 1,50 m de diâmetro externo X 22 cm de diâmetro inter- 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em 
negrito são extensão de problemas similares 
apresentados em capítulos anteriores, tendo 
o mesmo número após o hífen. Problemas 
numerados em itálico são problemas de 
projeto. 




Os mancais são de 
autoalinhamento, 
portanto atuam como 
apoios simples. 


Projeto de eixo para os Problemas 10-2,10-5 e 10-16. (Um modelo Solidworks 
encontra-se no CD.) 
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FIGURA 


P 



Projeto de eixo para os Problemas 10-6, 10-9, 10-11 e 10-12. (Um modelo SoUdworks encontra-se no CD.) 


no x 3,23 m de comprimento e está em um eixo de aço vazado biapoiado com 
S M = 400 MPa. Encontre o diâmetro interno do eixo necessário para obter um 
coeficiente de segurança dinâmica de 2 para uma vida de 10 anos se o diâmetro 
externo do eixo for 22 cm e o rolo girar a 50 rpm com 1,2 hp absorvidos. 

*10-9 Repita o Problema 10-1 levando em conta a concentração de tensão no rasgo da 
chaveta mostrado na Figura PI0-3. 

10-10 Repita o Problema 10-2 levando em conta as concentrações de tensões nos ras¬ 
gos de chaveta mostrados na Figura P10-4. 

*10-11 Determine a quantidade de interferência diametral necessária para conseguir 
um ajuste por interferência apropriado para a engrenagem da Figura P10-3 de 
6 in de diâmetro por 1 in de espessura usando um eixo de diâmetro de 1,75 
in, tal que as tensões no cubo e eixo sejam seguras e o torque da(s) linha(s) 
assinalada(s) da Tabela PI0-1 possa ser transmitido pelo ajuste por interferência. 
Suponha que S ut = 108 kpsi e S y = 62 kpsi. 

10-12 Pressuponha que o dispositivo fixado por chaveta ao eixo mostrado na Figura 
P10-3 seja um volante de ferro fundido. Classe 50 de diâmetro externo 20 in e 
espessura de 1 in. O cubo tem diâmetro de 4 in e espessura de 3 in. Determine 
a velocidade máxima na qual ele pode ser rodado com segurança usando um 
coeficiente de segurança de 2. Use as dimensões e outros dados apropriados do 
Problema 10-6. Considere que a força transversal P seja zero neste caso. 



T 



Os mancais são de 
autoalinhamento, 
portanto atuam como 
apoios simples. 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em itá¬ 
lico são problemas de projeto. 


FIGURA PI0-4 

Projeto de eixo para os Problemas 10-7, 10-10 e 10-14. (Um modelo SoUdworks 
encontra-se no CD.) 
































































618 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em itá¬ 
lico são problemas de projeto. 


*10-13 Determine a frequência crítica do turbilhão do eixo para o conjunto mostrado na 
Figura P9-3 usando as dimensões das funções atribuídas na Tabela PlO-1 e um 
eixo de aço com diâmetro de 2 polegadas Use as dimensões do volante do Pro¬ 
blema 10-12. 

10-14 Determine a frequência crítica de rotação do eixo para a montagem mostrada 
na Figura P9-4 usando as dimensões da(s) linha(s) mostrada(s) na Tabela PlO-1 
e um eixo de aço de diâmetro de 4 cm. O diâmetro do rolo de ferro fundido é 3 
vezes o diâmetro do eixo. 

*10-15 Quais são os valores de potência máxima, mínima e média para o eixo mostrado 
na Figura PlO-1 para o(s) dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) na Tabela PlO-1 se 
a velocidade do eixo é 750 rpm? 

*10-16 Quais são os valores de potência máxima, mínima e média para o eixo mostrado 
na Figura P10-2 para o(s) dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) na Tabela PlO-1 se 
a velocidade do eixo é 50 rpm? 

*10-17 A Figura P10-5 mostra a montagem de um rolo movido por uma engrenagem. 

O rolo ocupa 80% do comprimento a e está centrado nessa dimensão. O rolo 
ocupa 95% do comprimento exposto do eixo entre as faces dos mancais. O eixo 
é de aço com S y = 427 MPa e S„, = 745 MPa. Para o(s) dado(s) na(s) linha(s) 
assinalada(s) da Tabela PI0-1, encontre: 

(a) O coeficiente de segurança contra fadiga para um eixo de diâmetro de 40 mm. 

(b) A deflexão torcional máxima entre a engrenagem e o rolo. 

(c) A frequência natural torcional do eixo. 

*10-18 A Figura P10-5 mostra a montagem de um rolo movido por uma engrenagem. 

O rolo ocupa 80% do comprimento a e está centrado nessa dimensão. O rolo 
ocupa 95% do comprimento exposto do eixo entre as faces dos mancais. Para 
o(s) dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela PI0-1, encontre a deflexão 
máxima de flexão para um eixo de diâmetro de 40 mm. 

*10-19 A Figura PI0-6 mostra duas engrenagens em um eixo comum. Pressuponha 
que a força radial constante P l seja 40% de P 2 . Para o(s) dado(s) na(s) linha(s) 
assinalada(s) da Tabela PlO-1, encontre o diâmetro do eixo requerido para obter 
um coeficiente de segurança de 2 no carregamento de fadiga se o eixo for de aço 
de S ul = 108 kpsi e S y = 62 kpsi. As dimensões são polegadas, a força lb e o tor- 
que lb-in. 

10-20 Um eixo sólido reto de 12 in de comprimento é suportado por mancais autoali- 
nhantes em cada extremidade. Uma engrenagem é fixada no meio do eixo com 



Projeto de eixo para os Problemas 10-17 e 10-18. (Um modelo Solidworks 
encontra-se no CD.) 
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Projeto de eixo para o Problema 10-19. (Um modelo Solidworks encontra-se no CD.) 


uma chaveta quadrada de aço de 3/8 in posta em um rasgo. O fator geométrico 
de concentração de tensão no rasgo de chaveta é 2,5 e o seu raio de canto é 0,02 
in. A engrenagem move uma carga variada que cria um momento fletor que va¬ 
ria de + 100 lb-in a + 900 lb-in e um torque que varia de -300 lb-in a + 1500 lb- 
-in em cada ciclo. O material escolhido é aço 4140 repuxado a frio, endurecido e 
revenido para obter a dureza Rockwell C45 (S ut =180 kpsi). Projete o eixo para 
vida infinita e determine o diâmetro necessário para um coeficiente de seguran¬ 
ça de 1,5. 

10-21 A Figura P10-7 mostra a montagem de um carrossel. O disco sólido de aço tem 
500 mm de diâmetro por 16 mm de espessura e está parafusado à flange de topo 
do eixo. O eixo tem ressalto de 70 mm de diâmetro com comprimento Lj e 40 
mm de diâmetro com comprimento L 2 e é suportado por mancais de rolos cô¬ 
nicos. Os raios de todos os filetes são 0,5 mm. Um motor de 5 kw move o eixo 
por meio de um caixa de engrenagens com redução de 20:1 e um acoplamento 
comercial sanfonado. O máximo torque nominal do motor é 17,7 N-m e o tor¬ 
que de parada é 3x seu torque nominal. Encontre a tensão máxima e a deflexão 
angular no eixo em condições de disco travado e motor parado. 

10-22 Para a montagem do carrossel do Problema 10-21 e da Figura P10-7, encontre 
a frequência torcional natural do conjunto eixo-disco sentida no eixo do motor. 

A caixa de engrenagens tem uma rigidez torcional de 1,56£5 N-m/rad e o aco¬ 
plamento tem uma rigidez torcional de 5,1£5 N-m/rad. Pressuponha que o disco 
esteja sem ferramentas e que todo o suporte ao piso seja infinitamente rígido. 

10-23 Repita o Problema 10-22 quando o disco estiver equipado com 20 conjuntos 

de ferramentas parafusadas a sua superfície superior, igualmente espaçados em 
uma circunferência de parafusos de 416 mm. Cada montagem do conjunto de 
ferramentas pesa 75,62 N. Pressuponha que o suporte no chão seja infinitamente 
rígido. 

10-24 Repita o Problema 10-22 quando o carrossel tiver um motor montado com uma 
rigidez torcional de 2,44£5 N-m/rad. 

10-25 O ferramental no carrossel do Problema 10-21 e da Figura P10-7 comunica ao 
disco um torque variável com o tempo que abrange desde um pico de 30% do 
torque nominal do motor (no motor) a zero, 20 vezes por revolução do disco. 

Se a velocidade do motor for 600 rpm, encontre o pior caso das funções tensão- 
-tempo e deflexão-tempo para o eixo. Escolha um material de eixo para produzir 
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Projeto do eixo para os Problemas 10-21 a 10-28. 


+ Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. 


um coeficiente de segurança de pelo menos 3 contra falha. Não leve em conta a 
resposta do sistema quanto à vibração forçada. 

10-26 Combinando os dados dos Problemas 10-23 e 10-25, (a) encontre a razão entre 
as frequências de excitação torcional forçada e a primeira frequência natural 
torcional do carrossel; (b) usando a razão das frequêncas calculadas na parte (a), 
repita o Problema 10-25 levando em conta a resposta da vibração forçada do 
sistema se a taxa de amortecimento for Ç = 0,20. 

10-27 Repita o Problema 10-25 para um carregamento de impacto impulsivo de 500 N 
aplicado tangencialmente à borda do disco 20 vezes por revolução, igualmente 
espaçados no tempo. 

10-28 Para o carrossel do Problema 10-21 e da Figura PI0-7, dimensione uma chaveta 
quadrada para acoplar o eixo do disco de 40 mm de diâmetro ao acoplamento. 

10-29 Repita o Problema 10-28 para o carregamento do Problema 10-25. 

10-30 Repita o Problema 10-28 para o carregamento do Problema 10-27. 

1 10-31 Um eixo biapoiado com carregamento em balanço é mostrado na Figura P10- 
1. Uma força transversal de magnitude constante P é aplicada à medida que 
o eixo roda. O eixo está também sujeito a um torque constante 7^. Para o(s) 
dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela PI0-1 (ignorando T mjn ), encontre 
o diâmetro do eixo requerido para obter um coeficiente de segurança de 2,5 em 
carregamento de fadiga se o eixo for de aço de S ut =118 kpsi e S y = 102 kpsi. 

As dimensões são em polegadas (in), a força em libras (lb) e o torque em lb-in. 
Pressuponha que não existam concentrações de tensão, que o eixo seja usinado, 
que a confiabilidade seja de 90% e que o eixo opere à temperatura ambiente. 
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10-32 Repita o Problema 10-31 levando em conta a concentração de tensão no rasgo 
de chaveta mostrado na Figura P10-3. 

10-33 Um eixo biapoiado é mostrado na Figura P10-2. Uma carga unitária distribuí¬ 
da de magnitude constante p é aplicada enquanto o eixo roda. O eixo também 
está sujeito a um torque contínuo de T max . Para o(s) dado(s) na(s) linha(s) 
assinalada(s) da Tabela PlO-1 (ignorando T min ), encontre o diâmetro do eixo 
requerido para obter um coeficiente de segurança de 2,5 em carregamento de 
fadiga se o eixo for de aço de S u , = 814 MPa eS, = 703 MPa. As dimensões são 
em cm, a força distribuída em N/cm e o torque em N-m. Pressuponha que não 
existam concentrações de tensão, que o eixo seja usinado, que a confiabilidade 
seja de 90% e que o eixo opere a temperatura ambiente. 

10-34 Repita o Problema 10-33 levando em conta a concentração de tensão nos rasgos 
de chaveta mostrados na Figura P10-4. 

10-35 A Figura P10-8 mostra a última fase de uma caixa de engrenagens com duas saí¬ 
das. A engrenagem é fabricada integrada ao eixo. O eixo é apoiado por mancais 
esféricos alinhados. Braços de manivela estão ligados a cada extremidade do 
eixo. A carga sobre as manivelas produz forças transversais variáveis equiva¬ 
lentes sobre a extremidade do eixo, bem como torques variáveis equivalentes. O 
torque é transmitido através de rasgos de chaveta fresada na manivela e no eixo 
e uma chave paralela que se encaixa perfeitamente em cada rasgo. A manivela 
está localizada axialmente por um ressalto que está a L = 50 mm do plano no 
qual a carga transversal atua. O raio de concordância de diâmetro do eixo é r/d 
= 0,05 e do ressalto em relação ao diâmetro do eixo é D/d = 1,2. O material do 
eixo/engrenagem é aço SAE 4130. A força transversal varia de 8 kN a 16,5 kN, 
e o torque varia de 1,1 kN-m a 2,2 kN-m. Para um fator de segurança de 2,5 
contra uma falha por fadiga da vida infinita, determine um diâmetro do eixo 
adequado, d. 

10-36 Determine o tamanho de chave necessário para dar um fator de segurança de 

pelo menos 2 contra o cisalhamento e falha do rolamento para a ligação de ma¬ 
nivela/eixo do Problema 10-35. Suponha um diâmetro do eixo de 58 mm e uma 
chave de aço SAE 1040 CR. 

*10-37 Como alternativa para a ligação por chaveta no Problema 10-35, determine a 
quantidade de interferência diametral necessária para proporcionar um ajuste 
por interferência adequado para a manivela da Figura P10-8 utilizando um eixo 
com diâmetro de 58 mm, de tal modo que as tensões no cubo e no eixo sejam se¬ 
guras e que o torque máximo possa ser transmitido por ajuste por interferência. 
O material da manivela é o mesmo que o do eixo, e o comprimento ao longo do 
eixo é de 64 mm. O diâmetro externo efetivo da manivela é de 150 mm. 



lico são problemas de projeto. 


Problemas 10-35 a 10-37. 
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Tabela P-10-2 

Dados para o Problema 10-45 

Ângulos do eixo 

Energia delta 

0 o a 75° 

-1040 N-m 

75° a 195° 

+2260 N-m 

195° a 330° 

-2950 N-m 

330° a 360° 

+1740 N-m 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em itá¬ 
lico são problemas de projeto. 


*10-38 Um eixo de acionamento de motor elétrico que tem um torque de carga variável 
gira a uma velocidade média de 1600 rpm. O torque de carga varia senoidal- 
mente uma vez por revolução do eixo com um torque máximo de 29.500 in-lb. 

O diâmetro do eixo é de 2,0 polegadas. Desenhe um volante adequado para esse 
sistema capaz de fornecer um coeficiente de flutuação de 0,05 e um fator de 
segurança contra excesso de velocidade de pelo menos 4. O volante deve ser um 
disco sólido circular de espessura constante feito de aço SAE 1020 CR. 

10-39 Repita o Problema 10-38 para um torque de pico de carga de 40.500 in-lb e uma 
função de posição de torque versus eixo de 77 = Tpeak(sen 0 + sen 20). 

10-40 Como alternativa para a ligação por chaveta no Problema 10-6, determine a 

quantidade de interferência diametral necessária para proporcionar o ajuste por 
interferência adequado para a engrenagem da Figura PI0-3 utilizando os dados 
do Problema 10-6 e a(s) linha(s) designada(s) na Tabela PI0-1. O diâmetro do 
cubo da engrenagem é 3,50 polegadas, seu comprimento ao longo do eixo é de 
2,00 polegadas e tem as mesmas propriedades que o material do eixo. 

10-41 A Figura PI0-6 mostra um eixo rodando a 400 rpm, com duas engrenagens 

anexas. A engrenagem da direita (2) fornece o torque da carga, e a engrenagem 
da esquerda (1) fornece um torque de entrada igual, mas no sentido oposto. O 
torque varia entre 2,2 kN-m e 6,2 kN-m. Determine os valores mínimo, máximo 
e de potência média transmitida pelo eixo. 

10-42 A Figura P10-6 mostra um eixo rodando a 750 rpm, com duas engrenagens ane¬ 
xas. A engrenagem da direita (2) fornece o torque da carga, e a engrenagem da 
esquerda (1) fornece um torque de entrada igual, mas no sentido oposto. As for¬ 
ças exercidas sobre uma engrenagem atuam no diâmetro do passo e possuem um 
radial (P na figura) e um componente tangencial (não mostrado). Supondo que 
o passo diametral da engrenagem 1 é de 250 mm e a força tangencial varia entre 
15 kN e 60 kN, determine as potências mínima, máxima e média transmitidas 
pelo eixo. 

10-43 Determine a quantidade de interferência diametral necessária para proporcionar 
um ajuste por interferência adequado (em vez da ligação por chaveta mostrada) 
para uma engrenagem com 5 polegadas de diâmetro por 1,5 polegada de espes¬ 
sura (1) da Figura P10-6 usando um eixo com diâmetro de 1,5 polegada, de tal 
modo que as tensões no cubo e no eixo estejam seguras e o torque de entrada de 
1500 lbf-in possa ser transmitido por ajuste por interferência. Ambas as peças 
são de aço SAE 4130 normalizado @ 1650F. 

10-44 Determine a quantidade de interferência diametral necessária para proporcionar 
um ajuste por interferência adequado (em vez da ligação por chaveta mostrada) 
para uma engrenagem com 125 mm de diâmetro por 75 mm de espessura (1) da 
Figura P10-6 usando um eixo com diâmetro de 80 polegadas, de tal modo que 
as tensões no cubo e no eixo estejam seguras e o torque de entrada de 170 N-m 
possa ser transmitido por ajuste por interferência. Ambas as peças são de aço 
SAE 4140 normalizado @ 1650F. 

10-45 Tabela PI0-2 mostra os pulsos de energia entregues para (positivo) e a partir 

de (negativo) um sistema rotativo juntamente com os ângulos de eixo no qual a 
função do torque cruza a linha de torque médio em uma função torque-tempo. 
Usando estes dados, determine os ângulos de eixo no qual ocorrem as velocida¬ 
des mínimas e máximas da rotação do eixo e a alteração total na energia a partir 
da posição do eixo na qual a velocidade máxima ocorre para a posição na qual a 
velocidade mínima ocorre. 

10-46 Um eixo de acionamento de motor elétrico que tem um torque de carga variável 
gira a uma velocidade média de 1950 rpm. Os pulsos de energia para (positivo) 
e a partir do (negativo) sistema orientado são dadas na Tabela P10-2. O diâmetro 
do eixo é de 50 mm. Projete um volante adequado para este sistema capaz de 
proporcionar um coeficiente de flutuação de 0,05 e um fator de segurança contra 
excesso de velocidade de pelo menos 5. O volante deve ser um disco circular 
oco de espessura constante feito de aço SAE 1040 CR. 








MANCAIS DE ROLAMENTO 
E LUBRIFICAÇÃO 

O conhecimento do homem é semelhante 
às águas, algumas caem do alto e 
algumas brotam do chão. 

Francis Bacon 


11.0 INTRODUÇÃO 

Usamos o termo mancai aqui no sentido mais geral. Sempre que duas partes 
têm movimento relativo, elas constituem um mancai por definição, sem levar em 
conta sua forma ou configuração. Normalmente, precisa-se de lubrificação em 
qualquer mancai para reduzir o atrito e remover o calor. Os mancais podem rolar, 
escorregar ou fazer ambos simultaneamente. 

Um mancai plano é formado por dois materiais quaisquer que se esfregam 
entre si, como uma camisa ao redor de um eixo ou uma superfície plana sob 
uma parte que escorrega. No caso de um mancai plano, uma das partes móveis 
geralmente será de aço, ferro fundido ou algum outro material estrutural a fim 
de atingir a resistência e a dureza requeridas. Por exemplo, eixos de transmis¬ 
são, elos e pinos estão nessa categoria. As partes contras as quais eles se movem 
normalmente são feitas de um material “de apoio” como bronze, babbitt ou um 
polímero não metálico. Um mancai plano radial pode ser bipartido para montá-lo 
no eixo, ou pode ser um círculo completo chamado de bucha. Um mancai axial 
suporta carga axial. 

Alternativamente, um mancai de elementos rolantes, que tem esferas de aço 
endurecidas ou rolos mantidos entre pistas de aço endurecido, pode ser usado 
para permitir atrito muito baixo. Mancais planos são tipicamente projetados sob 
especificação para aplicação, enquanto os mancais de elementos rolantes são 
tipicamente selecionados de catálogos de fabricantes para acomodar as cargas, 
velocidades e a vida especificada para a aplicação em particular. Mancais de ele¬ 
mentos rolantes podem resistir a cargas radiais, axiais ou a uma combinação de 
ambas, dependendo do projeto. 

Neste capítulo, discutiremos mancais em geral, tanto do tipo de deslizamento 
(ou plano) quanto o de elementos rolantes. A teoria da lubrificação também será 
discutida na medida em que se aplica a esses tipos de mancais. A Tabela 11-0 
mostra as variáveis usadas neste capítulo e menciona as equações e seções em 
que elas aparecem. 
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Tabela 11-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Símbolo 

Variável Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

A 

área 

in 2 

m 2 

Seção 11.5 

a, b 

meia-largura, comprimento de contato 

in 

m 

Equação 11.18 

c 

taxa de carga dinâmica básica 

lb 

N 

Seção 11.10 

Co 

taxa de carga estática básica 

lb 

N 

Seção 11.10 

C d’ Cr 

folga radial e diametral 

in 

m 

Seção 11.5 

d 

diâmetro 

in 

m 

várias 

E’ 

módulo de elasticidade efetivo 

psi 

Pa 

Equação 11.16 

F 

força (com vários subscritos) 

lb 

N 

Equação 11.22 

f 

força de atrito 

lb 

N 

Equação 11.11 

h 

espessura do filme de lubrificante 

in 

m 

Seção 11.5 

K 

parâmetro adimensional 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 11.5 

1 

comprimento 

in 

m 

Seção 11.5 

L 

vida sob fadiga de mancai de rolamentos 

10 6 revs 

10 6 revs 

Equação 11.19 

rí 

velocidade angular 

rps 

rps 

Seção 11.5 

o N 

número de Ocvirk 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 11.12 

p 

força ou carga 

lb 

N 

Seção 11.5 

p 

pressão 

psi 

N/m 2 

Seção 11.5 

r 

raio 

in 

m 

Seção 11.5 

R' 

raio efetivo 

in 

m 

Equação 11.16 

S 

número de Sommerfeld 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 11.5 

T 

torque 

lb-in 

N-m 

Seção 11.5 

U 

velocidade linear 

in/s 

m/s 

Seção 11.5 

X, Y 

fatores de força axial e radial 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 11.22 

a 

expoente pressão-viscosidade 

in 2 /lb 

m 2 /N 

Equação 11.15 

£ 

razão de excentricidade 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 11.3 


razão empírica de excentricidade 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 11.13 

<t> 

ângulo da força resultante 

rad 

rad 

Seção 11.5 

O 

potência 

hp 

watts 

Equação 11.10 

h 

viscosidade absoluta 

reyn 

cP 

Equação 11.1 

A 

espessura específica de filme 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 11.14 

P 

coeficiente de atrito 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 11.11 

V 

coeficiente de Poisson 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 11.17 

e„. 

ângulo de pressão máxima 

rad 

rad 

Seção 11.5 

p 

densidade de massa 

blob/ in 3 

kg/mm 3 

Equação 11.1 

1 

tensão de cisalhamento (com vários 
subscritos) 

psi 

Pa 

Seção 11.5 

V 

viscosidade cinemática 

in 2 /s 

cS 

Equação 11.1 

(0 

velocidade angular 

rad/s 

rad/s 

Equação 11.10 


A.G.M. Michell, um pioneiro na teoria de mancais e projeto, e um dos inven¬ 
tores do mancai de acolchoado inclinado, uma vez definiu o que se deseja de um 
rolamento da seguinte maneira: 


A fotografia da página capitular é cortesia 
da Boston Gear, Division of IMO Industries, 
Quincy, Mass. 


Para o projetista de uma máquina, todos os mancais são claramente apenas males 
necessários, não contribuindo em nada para o produto ou a função da máquina; e 
quaisquer virtudes que possam ter são apenas de valor negativo. O mérito deles 
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consiste em absorver a menor potência possível, desgastando-se o mais devagar pos¬ 
sível, ocupando o menor espaço possível e custando o menos possível/ 11 

Atenção, leitor 

A teoria de lubrificação para superfícies em movimento relativo é extremamen¬ 
te complexa matematicamente. As soluções das equações diferenciais parciais 
que governam o comportamento estão baseadas em hipóteses simplificadoras 
que produzem apenas soluções aproximadas. Este capítulo não tenta apresentar 
uma discussão completa ou a explicação de todos os fenômenos complicados 
da dinâmica de lubrificação, mesmo porque eles estão muito além dos objetivos 
deste livro. Pelo contrário, apresentamos apenas uma discussão introdutória de 
uns poucos casos comuns encontrados em projetos de máquinas. São introduzi¬ 
dos e descritos os casos de lubrificação de contorno, hidrostática, hidrodinâmica 
e elasto-hidrodinâmica, e a teoria para as condições dos dois últimos é discutida 
sem a apresentação das derivações completas das equações que governam os ca¬ 
sos devido às limitações de espaço. 

Tópicos como a teoria de filme comprimido e o redemoinho de óleo não 
são estudados, nem os problemas de fornecimento de lubrificante para o mancai 
e a transferência de calor do mancai. Livros inteiros foram escritos sobre esses 
tópicos e o leitor deve dirigir-se a essas fontes para informações mais completas. 
A derivação das equações que governam o comportamento do mancai está dis¬ 
ponível na maior parte dos livros especializados sobre o assunto. A referência 2 
apresenta uma introdução excelente à teoria da lubrificação com um mínimo de 
matemática, e a referência 3 é bem completa, atual e com um tratamento mate¬ 
mático rigoroso do assunto. 

Neste capítulo, apresentamos uma abordagem simples e razoavelmente pre¬ 
cisa para o projeto de mancais radiais curtos que permitirá que eles sejam pro¬ 
jetados para cargas e velocidades requeridas para a maior parte das máquinas. 
Também consideraremos a lubrificação de contatos não conformantes como den¬ 
tes de engrenagens e juntas de camos e seguidor. Finalmente, oferecemos uma 
discussão sobre a seleção de mancais de elementos rolantes a partir da informa¬ 
ção dos fabricantes. Os mancais de elementos rolantes constituem um tópico tão 
complicado quanto aquele dos mancais radiais, e diversos livros foram escritos 
sobre este assunto também. Aconselha-se ao leitor que consulte as referências 
3 e 4 para tratamentos completos e atualizados da teoria de mancais de contato 
rotativo e de lubrificação. As referências a este capítulo identificam leituras adi¬ 
cionais no assunto complexo de lubrificação e projeto de mancais. Mal tocamos 
a superfície deste assunto complicado neste livro. Esperamos que isto “abra o seu 
apetite” para aprender mais sobre o assunto. 

11.1 LUBRIFICANTES 

A introdução de um lubrificante em uma interface deslizante tem diversos efei¬ 
tos benéficos no coeficiente de atrito. Os lubrificantes podem ser gasosos, líqui¬ 
dos ou sólidos. Os lubrificantes líquidos ou sólidos têm em comum as proprie¬ 
dades de baixa resistência a cisalhamento e alta resistência à compressão. Um 
lubrificante líquido, como o óleo de petróleo, é essencialmente incompressível 
aos níveis de tensão de compressão encontrados em mancais, mas ele cisalha 
de imediato. Assim, ele se torna o material mais fraco na interface, e sua baixa 
resistência ao cisalhamento reduz o coeficiente de atrito (ver a Equação 7.3). Os 
lubrificantes podem também atuar como contaminantes para as superfícies metá¬ 
licas e podem revesti-las com monocamadas de moléculas que inibem a adesão 
até mesmo entre metais compatíveis. 
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Os lubrificantes líquidos são os mais comumente usados e os óleos minerais 
são os líquidos mais comuns. Graxas são óleos misturados com sabões para for¬ 
mar um lubrificante espesso e pegajoso usado onde os líquidos não podem entrar 
ou se aderir às superfícies. Os lubrificantes sólidos são usados em situações em 
que os lubrificantes líquidos não podem ser mantidos nas superfícies ou carecem 
de alguma propriedade requerida, como resistência a altas temperaturas. Os lu¬ 
brificantes gasosos são usados em situações especiais, como bolsas de ar, para 
obter atrito excepcionalmente baixo e também para remover calor da interface. A 
temperatura baixa dos mancais reduz as interações superficiais e o desgaste. 

Os lubrificantes líquidos são principalmente baseados no petróleo ou óleos 
sintéticos, embora a água seja às vezes usada como lubrificante em ambientes 
aquosos. Muitos óleos lubrificantes comerciais são misturados com vários aditivos 
que reagem com o metal para formar contaminantes de monocamada. Os assim 
chamados lubrificantes EP (Extreme Pressure ) adicionam ácidos graxos ou outros 
compostos ao óleo para atacar o metal quimicamente e formar uma camada con- 
taminante que protege e reduz o atrito mesmo quando o filme de óleo é espremido 
da superfície pelas altas cargas de contato. Os óleos são classificados por sua vis¬ 
cosidade bem como pela presença de aditivos para aplicações EP. A Tabela 11-1 
mostra alguns líquidos lubrificantes comuns, suas propriedades e usos típicos. Os 
fabricantes de lubrificantes devem ser consultados para aplicações específicas. 

Os lubrificantes de filme sólido são de dois tipos: materiais que exibem ten¬ 
sões de cisalhamento baixas, como o grafite e o dissulfeto de molibdênio, que 
são adicionados à interface, e camadas como fosfatos, óxidos ou sulfetos que 
são produzidas nas superfícies dos materiais. Os materiais de grafite e MoS 2 são 
tipicamente fornecidos em forma de pó e podem ser levados à interface em um 
aglutinador de graxa de petróleo ou outro material. Esses lubrificantes secos têm 
a vantagem de atrito baixo e resistência a altas temperaturas, embora esta última 
possa estar limitada à escolha do aglutinador. Camadas como fosfatos ou óxi¬ 
dos podem ser depositadas química ou eletroquimicamente. Essas camadas são 


Tabela 11-1 Tipos de lubrificantes líquidos 


Tipo 

Propriedades 

Usos típicos 

Óleos derivados 
do petróleo (óleos 
minerais) 

Habilidade de lubrificação básica 
razoável, mas com aditivos se consegue 
grandes melhorias. Pobre ação 
lubrificante a altas temperaturas. 

Bastante amplo e geral 

Poliglicólicos 

Lubrificantes muito bons, não formam 
escória em oxidação. 

Fluido de freios 

Silicones 

Habilidade de lubrificação pobre, 
especialmente contra o aço. Boa 
estabilidade térmica. 

Selos de borracha, 
amortecedores mecânicos 

Clorofluorcarbonatos 

Lubrificante bom, boa estabilidade 
térmica. 

Compressores de 
oxigênio, equipamento de 
processamento químico 

Éteres polifenílicos 

Gama de líquidos muito ampla. 

Excelente estabilidade térmica. Razoável 
habilidade lubrificante 

Sistema de deslizamento 
de altas temperaturas 

Ésteres de fósforo 

Lubrificante bom - ação EP. 

Fluido hidráulico + 
lubrificante 

Ésteres dibásicos 

Podem suportar temperaturas mais altas 
que os óleos minerais. 

Motores a jato 


Fonte: E. Rabinowicz, Friction and Wear of Materials, 1985, reproduzido com autorização da John Wiley 
& Sons, Inc. 
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finas e tendem a desgastar-se em pouco tempo. Os aditivos EP em alguns óleos 
proveem uma renovação contínua de sulfite ou outras camadas induzidas quimi¬ 
camente. A Tabela 11-2 mostra alguns lubrificantes comuns de filme sólido, suas 
propriedades e usos típicos. 

11.2 VISCOSIDADE 

A viscosidade é uma medida da resistência de um fluido ao cisalhamento. Ela 
varia inversamente com a temperatura e diretamente com a pressão, ambos de 
maneira não linear. Ela pode ser expressa tanto como uma viscosidade absoluta 
T) quanto como uma viscosidade cinemática D. Elas são relacionadas por 

q = t>p (11.1) 

onde p é a densidade de massa do fluido. As unidades de viscosidade absoluta q 
são lb-s/in 2 (reyn) no sistema inglês ou Pa-s em unidades SI. Essas unidades são 
frequentemente expressas em |ireyn ou mPa-s para melhor adaptar-se a suas mag¬ 
nitudes típicas. Um centopoise (cP) é 1 mPa-s. Os valores típicos da viscosidade 
absoluta a 20°C (68°F) são 0,0179 cP (0,0026 preyn) para o ar, 1,0 cP (0,145 
|ireyn) para água e 393 cP (57 jireyn) para óleo de motor SAE 30. Os óleos operan¬ 
do em mancais quentes geralmente têm viscosidades no intervalo de 1 a 5 jireyn. O 
termo viscosidade usado sem modificadores implica viscosidade absoluta. 

A viscosidade cinemática é medida em um viscosímetro que pode ser rotacio- 
nal ou de capilaridade. Um viscosímetro de capilaridade mede a taxa de fluxo do 
fluido através de um tubo capilar em uma temperatura particular, tipicamente 40 
ou 100°C. Um viscosímetro rotacional mede o torque e a velocidade de rotação 
de um eixo vertical ou cone movendo-se dentro de um mancai com seu êmbulo 
concêntrico preenchido com o fluido de teste à temperatura de teste. As unidades 
SI de viscosidade cinemática são cm 2 /s (stoke) e as unidades inglesas são in 2 /s. Os 
stokes são muito grandes, portanto centistokes (cS) são frequentemente usados. 

A viscosidade absoluta é necessária para cálculos de pressão de lubrificante 
e fluxos dentro de mancais. E determinada pela medida da viscosidade cinemá¬ 
tica e pela densidade do fluido à temperatura de teste. A Figura 11-1 mostra um 


Tabela 11-2 Tipos de lubrificantes de filme sólido 

Tipo 

Propriedades 

Usos típicos 

Grafite e/ou MoS 2 + 
aglutinante 

É o melhor entre os lubrificantes de 
uso geral. Baixo atrito (0,12 -0,06) e 
vida razoavelmente longa (= 10 4 - 10 6 
ciclos). 

Cadeados e outros 
mecanismos intermitentes 

Teflon + aglutinante 

Vida não tão longa quanto o tipo 
anterior, mas tem melhor resistência a 
alguns líquidos. 

Como acima 

Grafite 

emborrachado, ou 
filme de MoS 2 

Atrito muito baixo (0,10-0,04), mas a 
vida útil é muito baixa (10 2 - 10 4 ciclos). 

Repuxe profundo e outro 
trabalho em metal 

Metal brando 
(chumbo, índio, 
cádmio) 

Atrito mais elevado (0,30 - 0,15) e vida 
não tão longa quanto os tipos com 
resina aglutinada. 

Proteção de colisão 
(temporária) 

Fosfato, filme 
anodizado. Outras 
camadas químicas 

Atrito elevado (= 0,20). Adições 
preventivas deixam uma camada 
esponjosa na superfície. 

Subcamada para filme de 
resina aglutinada 


Fonte: E. Rabinowicz, Friction and Wear of Materials, 1965, reproduzido com autorização da John Wiley 
& Sons, Inc. 
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gráfico da variação da viscosidade absoluta com a temperatura para vários óleos 
comuns de petróleo, designados pelos seus números ISO e pelos números SAE 
em escalas de óleos para motor e óleos para engrenagens. 

11.3 TIPOS DE LUBRIFICAÇÃO 

Três tipos gerais de lubrificação podem ocorrer em um mancai: filme completo, 
filme misturado e lubrificação de contorno. A lubrificação de filme completo 
descreve uma situação na qual as superfícies do mancai estão completamente 
separadas por um filme de lubrificante, eliminando qualquer contato. A lubri¬ 
ficação de filme completo pode ser hidrostática, hidrodinâmica ou elasto-hi- 
drodinâmica, cada uma das quais discutidas abaixo. A lubrificação de contorno 
descreve uma situação na qual, por razões de geometria, aspereza da superfície, 
carga excessiva ou falta de lubrificante suficiente, as superfícies do mancai se 
contatam fisicamente, podendo ocorrer desgaste por abrasão ou adesivo. A lu¬ 
brificação de filme misto descreve uma combinação de filme lubrificante parcial 
com algumas asperezas de contato entre as superfícies. 

A Figura 11-2 mostra uma curva representando a relação entre o atrito e a 
velocidade de deslocamento relativo em um mancai. A baixas velocidades, a lu¬ 
brificação de contorno ocorre com atrito elevado. A medida que a velocidade de 
escorregamento é aumentada além do ponto A, um filme de fluido hidrodinâmico 
começa a se formar, reduzindo a aspereza de contato e o atrito no regime de filme 
misto. A altas velocidades, o filme completo é formado no ponto B, separando 
as superfícies completamente com atrito reduzido. (Esse é o mesmo fenômeno 
que faz os pneus de automóveis planarem em estradas molhadas. Se a velocidade 
relativa do pneu contra a estrada molhada exceder um certo valor, o movimento 


Temperatura (°C) 



FIGURA 11-1 


Viscosidade absoluta contra a temperatura de óleos lubrificantes do petróleo 
em escalas de viscosidade ISO. (Fonte: Extraído da Norma AGMA 2001-B88, 
Fundamental Rating Factors and Calculation Methods for Involute Spur and 
Flelical Gear Teeth, com a autorização do editor, American Gear Manufacturers 
Association, 1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va., 22314.) 
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do pneu bombeia um filme de água na interface, levantando o pneu para fora da 
estrada. O coeficiente de atrito do pneu é drasticamente reduzido, e a repenti¬ 
na perda de tração pode causar uma derrapagem perigosa.) A velocidades ainda 
mais altas, a perda de viscosidade no lubrificante cisalhado aumenta o atrito. 

Nos mancais radiais em rotação, todos os três regimes serão experimentados 
durante a partida e parada. A medida que o eixo começa a girar, ele estará em lubrifi¬ 
cação de contorno. Se sua velocidade máxima for suficiente, ele passará pelo regime 
misto e alcançará o regime de filme completo desejado onde o desgaste é reduzido 
praticamente a zero se o lubrificante for mantido limpo e não for sobreaquecido. 
Discutiremos brevemente as condições que determinam esses estados de lubrifica¬ 
ção, e então exploraremos alguns deles de maneira um pouco mais detalhada. 



Lubrificação de filme completo i-kjuka t \-i 

Três mecanismos podem criar a lubrificação de filme completo: lubrificação Mudança no atrito com a velocidade 

hidrostática, hidrodinâmica e elasto-hidrodinâmica. relativa em um mancai de 

deslizamento. 

Lubrificação hidrostática refere-se ao suprimento contínuo de um fluxo de 
lubrificante (tipicamente um óleo) para a interface de deslizamento a uma pressão 
hidrostática elevada (= 10 2 - 10 4 psi). Isso requer um reservatório para guardar 
o lubrificante, uma bomba para pressurizá-lo e uma tubulação para distribuí-lo. 

Quando feita corretamente, com folgas de mancai apropriadas, essa abordagem 
pode eliminar todo contato metal com metal na interface durante o deslizamento. 

As superfícies são separadas por um filme de lubrificante que, se for mantido 
limpo e livre de contaminantes, reduz as taxas de desgaste a praticamente zero. 

Com velocidade relativa zero, o atrito é essencialmente zero. Com velocidade 
relativa, o coeficiente de atrito em uma interface lubrificada hidrostaticamente é 
cerca de 0,002 a 0,010. Este é também o princípio de um mancai de ar, usado em 
paletas aéreas para levantar a carga para uma superfície, permitindo-lhe ser mo¬ 
vida lateralmente com muito pouco esforço. O Hovercraft opera em um princípio 
similar. Algumas vezes, utiliza-se água em mancais hidrostáticos. O estádio Mile 
High, em Denver, tem uma tribuna principal para 21000 assentos que desliza para 
trás em filmes hidrostáticos de água para converter o estádio de beisebol em um 
de futebol. 151 Os mancais hidrostáticos axiais são mais comuns que os radiais. 

Lubrificação hidrodinâmica refere-se ao suprimento suficiente de lubrificante 
(geralmente um óleo) à interface deslizante para permitir que a velocidade rela¬ 
tiva das superfícies bombeie o lubrificante para dentro do espaço entre elas e se¬ 
pare as superfícies por um filme dinâmico de líquido. Essa técnica é mais efetiva 
em mancais radiais, onde o eixo e o mancai criam um ânulo fino dentro de sua 
folga que pode atrapalhar o lubrificante e permitir ao eixo bombeá-lo ao redor do 
ânulo. Existe um passo para vazamento nas extremidades, portanto deve-se pre¬ 
ver um suprimento contínuo de óleo para repor as perdas. Esse suprimento pode 
ser alimentado gravitacionalmente ou por pressão. Esse sistema é usado para 
lubrificar os mancais do eixo manivela e o comando de válvulas em um motor de 
combustão interna. Bombeia-se óleo filtrado aos mancais sob pressão relativa¬ 
mente baixa para completar o óleo perdido através das extremidades do mancai, 
mas a condição dentro do mancai é hidrodinâmica, criando pressões muito mais 
altas para sustentar as cargas do mancai. 

Em um mancai de deslizamento em repouso, o eixo ou a extremidade do eixo 
senta em contato com a parte baixa do mancai, como mostrado na Figura 11-3 a, 
e com a lubrificação no entorno. A medida que começa a rodar, a linha de centro 
do eixo muda excentricamente dentro do mancai e o eixo atua como uma bomba, 
puxando o filme de óleo, aderido à sua superfície ao redor junto com ele, como 
mostrado na Figura 11 -3b, colocando-o na lubrificação de filme completo da Fi- 
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(a) Eixo estacionário 

- contato metálico 

- forças e centros alinhados 



( b ) Eixo rodando vagarosamente 

- lubrificação de contorno 

- o ponto de contato avança 
a linha de centro 



(c) Eixo rodando rapidamente 

- lubrificação hidrodinâmica 

- ausência de contato metálico 

- fluido é bombeado pelo eixo 

- o eixo atrasa a linha de centro 
do mancai 

FIGURA 11-3 

Condições de lubrificação de 
contorno e hidrodinâmica em um 
mancai deslizante - movimentos e 
folga foram exagerados. 


gura 11-2. (O “lado externo” do filme de óleo fica preso ao mancai estacionário.) 
Prepara-se um fluxo dentro de uma espessura pequena de filme de óleo. Com 
velocidade relativa suficiente, o eixo “sobe” em uma cunha de óleo bombeado e 
cessa o contato de metal contra metal no mancai, como mostrado na Figura 11- 
3c. Esse é o sistema hidrodinâmico da Figura 11-2. 

Assim, um mancai lubrificado hidrodinamicamente toca suas superfícies ape¬ 
nas quando parado ou quando está rodando abaixo de sua “velocidade de aquapla- 
nagem”. Isso significa que o desgaste por adesão pode ocorrer somente durante os 
transientes de partida e parada. Contanto que exista lubrificante suficiente e ve¬ 
locidade para permitir o deslocamento hidrodinâmico do eixo fora do mancai na 
sua velocidade operacional, essencialmente não haverá desgaste por adesão. Isso 
aumenta imensamente a vida em comparação com a situação de contato contínuo. 
Similar à lubrificação hidrostática, o óleo deve ser mantido livre de contaminantes 
para evitar outras formas de desgaste como abrasão. O coeficiente de atrito em 
uma superfície lubrificada hidrodinamicamente é de cerca de 0,002 a 0,010. 

Lubrificação elasto-hidrodinâmica Quando as superfícies de contato são não 
conformantes, como ocorre entre os dentes de engrenagem ou no camo e seguidor 
mostrados na Figura 11-4, então é mais difícil a formação de um filme completo 
de lubrificante, mesmo porque as superfícies não conformantes tendem a expulsar 
o fluido, em vez de prendê-lo. A baixas velocidades, essas juntas estarão em lubri¬ 
ficação de contorno e podem resultar altas taxas de desgaste com possíveis riscos 
e marcas. A carga cria uma área de contato de deflexões elásticas das superfícies, 
como discutido no Capítulo 7. Essa pequena área de contato pode prover tamanho 
suficiente de superfície plana para permitir a formação de um filme hidrodinâmico 
completo se a velocidade relativa de escorregamento for suficientemente alta (ver 
a Figura 11-2). Essa condição é denominada lubrificação elasto-hidrodinâmica 
(EHD) porque ela depende das deflexões elásticas das superfícies e pelo fato de 
que pressões elevadas (100 a 500 kpsi) dentro da zona de contato aumentam muito 
a viscosidade do fluido. (Em contraste, a pressão de filme em mancais conforman¬ 
tes é somente algumas centenas de psi, e a mudança da viscosidade devido a essa 
pressão é suficientemente pequena para ser ignorada.) 

Os dentes de engrenagem podem operar em qualquer uma das três condições 
mostradas na Figura 11 -2. A lubrificação de contorno ocorre nas operações de 
partida e parada e, se prolongada, causará desgaste severo. O conjunto camo- 
-seguidor também pode experimentar qualquer um dos regimes na Figura 11-2, 
mas é mais provável a ocorrência do modo de lubrificação de contorno em posi¬ 
ções no camo onde o raio de curvatura for pequeno. Em mancais de elementos 
rolantes também podemos ver qualquer um dos três regimes. 

O parâmetro mais importante que determina que situação ocorrerá em con¬ 
tatos não conformantes é a razão da espessura do filme de óleo para a rugosidade 
superficial. Para obter uma lubrificação de filme completo e evitar o contato ás¬ 
pero, a rms média da rugosidade superficial (R ) necessita ser inferior a 1/2 ou 
1/3 da espessura do filme de óleo. A espessura do EHD de um filme completo é 
normalmente da ordem de 1 jim. Em cargas elevadas, ou a baixas velocidades, a 
espessura EHD do filme pode ser muito pequena para separar as asperezas da su¬ 
perfície, e podem ocorrer condições de filme misto ou de contorno. Os fatores que 
mais afetam a criação das condições de EHD são o aumento da velocidade relativa, 
o aumento da viscosidade do lubrificante e o aumento do raio de curvatura no pon¬ 
to de contato. A redução da carga e da rigidez do material tem um efeito menor. [6) 

Lubrificação de contorno 

A lubrificação de contorno refere-se a situações nas quais alguma combinação da 
geometria da interface, nível de cargas elevadas, baixa velocidade ou quantidade 
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insuficiente de lubrificante excluem a iniciação de uma condição hidrodinâmi¬ 
ca. As propriedades das superfícies contatantes e as propriedades do lubrificante 
distintas de sua viscosidade volumétrica determinam o desgaste e o atrito nessa 
situação. A viscosidade do lubrificante não é um fator. Observe na Figura 11-2 
que o atrito é independente da velocidade na lubrificação de contorno. Isso é con¬ 
sistente com a definição de atrito de Coulomb na Seção 7.3. (Ver a Tabela 7-1.) 

A lubrificação de contorno implica que sempre existe algum contato de me¬ 
tal com metal na interface. Se o filme lubrificante não for espesso o suficiente 
para “enterrar” as asperezas nas superfícies, essa condição ocorrerá. Superfícies 
rugosas podem causar essa condição. Se a velocidade relativa ou o suprimento 
de lubrificante para a interface hidrodinâmica forem reduzidos, a lubrificação 
voltará à condição de lubrificação de contorno. Superfícies como dentes de en¬ 
grenagem e interfaces camo/seguidor (ver a Figura 11-4) que não sejam autoen- 
volventes podem estar no modo de lubrificação de contorno se as condições de 
EHD não prevalecerem. Mancais de rolos e esferas podem operar no modo de 
lubrificação de contorno se a combinação de velocidades e cargas não permitir 
que a condição de EHD ocorra. 

A lubrificação de contorno é uma condição menos desejável que as outras 
descritas, porque ela permite que as asperezas superficiais entrem em contato e 
as superfícies se desgastem rapidamente. Algumas vezes, é inevitável, como nos 
exemplos de camos, engrenagens e mancais de elementos rolantes citados. Os 
lubrificantes EP mencionados anteriormente foram criados para essas aplicações 
de lubrificação de contorno, especialmente para engrenagens hipoides, que expe¬ 
rimentam altas velocidades de escorregamento e cargas elevadas. O coeficiente 
de atrito na interface deslizante com lubrificação de contorno depende do mate¬ 
rial usado, bem como do lubrificante, mas varia de cerca de 0,05 a 0,15, sendo 
geralmente cerca de 0,10. 

11.4 COMBINAÇÕES DE MATERIAIS EM MANCAIS DE 
DESLIZAMENTO 

A Figura 7-6 mostra combinações de materiais e a habilidade prevista de es¬ 
corregamento baseado em sua insolubilidade mútua e outros fatores. Esta seção 
discutirá algumas combinações de materiais que já se mostraram exitosas ou que 
fracassaram em aplicações de engenharia de mancais e deslizadores. 

Algumas das propriedades buscadas em um material de mancai são a suavida¬ 
de relativa (para absorver partículas estranhas), resistência razoável, usinabilidade 
(para manter as tolerâncias), lubricidade, resistência à temperatura e corrosão e, em 
alguns casos, porosidade (para absorver lubrificantes). Um material de mancai deve 
ter pelo menos um terço da dureza do material que está se movendo em relação a 
ele a fim de prover encravabilidade de partículas abrasivas. 171 Além disso, é preciso 
considerar os problemas de compatibilidade enfocados na Seção 7.4 sobre o desgas¬ 
te por abrasão e estes também dependem do material acoplado. Diversas classes de 
materiais podem ser utilizadas para mancais, principalmente aqueles baseados em 
chumbo, estanho ou cobre. O alumínio em si não é um bom material para mancais, 
embora seja usado como um elemento de liga em alguns materiais de mancai. 




Conjuntos abertos que podem 
ter lubrificação EHD, mista ou de 
contorno. 


Babbitts Uma família completa de ligas baseadas no chumbo e estanho em 
combinação com outros elementos é muito efetiva, especialmente quando depo¬ 
sitados eletroliticamente em filmes finos sobre um substrato mais forte, como o 
aço. O babbitt é provavelmente o exemplo mais comum dessa família e é usado 
para mancais de eixos manivela e de comando de válvulas em motores de com¬ 
bustão interna. Sua suavidade permite o encravamento de pequenas partículas 
e pode ser acabado para baixa rugosidade. Uma camada depositada eletroliti- 
camente de babbitt tem melhor resistência à fadiga que uma bucha grossa do 
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mesmo material, mas não pode encravar partículas tão bem. Requer-se boa lu¬ 
brificação hidrodinâmica ou hidrostática, porque o babbitt tem uma temperatura 
de fusão baixa e falhará rapidamente sob condições de lubrificação de contorno. 
Eixos para mancais de babbitt devem ter uma dureza mínima de 150-200 HB e 
um acabamento superficial* de R a = 0,25 a 0,30 |im (10 a 12 pin). 1 * 

Bronzes A família de ligas de cobre, principalmente bronzes, é uma escolha 
excelente para mancais que correm contra aço e ferro fundido. O bronze é mais 
brando que os materiais ferrosos, mas tem boa resistência, usinabilidade e resis¬ 
tência à corrosão, correndo bem contra as ligas ferrosas quando lubrificado. Há 
cinco ligas comuns de cobre usadas em mancais: cobre-chumbo, chumbo-bron¬ 
ze, estanho-bronze, alumínio-bronze e cobre-berílio. Elas têm um intervalo de 
dureza desde aquela dos babbitts até próximo às do aço. 1 * 1 As buchas de bronze 
podem suportar a lubrificação de contorno e podem suportar cargas elevadas e 
altas temperaturas. Buchas de bronze e formas planas estão disponíveis comer¬ 
cialmente em uma variedade de tamanhos, ambas sólidas ou sinterizadas (ver 
mais adiante). 

Ferro fundido cinzento e aço são materiais razoáveis para mancais quando 
correm um contra o outro a baixas velocidades. O grafite livre no ferro fundido 
adiciona lubricidade, mas um lubrificante líquido também é necessário. O aço tam¬ 
bém pode correr contra o aço se ambas as partes forem endurecidas e lubrificadas. 
Esta é a escolha comum em contato de rolamento e em mancais de elementos 
rolantes. De fato, o aço endurecido correrá contra quase todos os materiais com 
lubrificação apropriada. A dureza parece proteger o aço contra a adesão em geral. 

Materiais sinterizados são encontrados na forma de pó e permanecem micros¬ 
copicamente porosos depois de tratamento térmico. A porosidade permite-lhes 
absorver uma quantidade significativa de lubrificante e mantê-lo pelo efeito de 
capilaridade, desprendendo-o no mancai quando aquecido. O bronze sinterizado 
é amplamente usado em superfícies que se movem contra aço ou ferro fundido. 

Materiais não metálicos de alguns tipos oferecem a possibilidade de correr a 
seco se eles tiverem lubricidade suficiente. O grafite é um exemplo. Alguns ter¬ 
moplásticos, como náilon, acetal e Teflon, oferecem um coeficiente de atrito |i 
pequeno contra qualquer metal, mas têm resistência e temperatura de fusão baixas, 
as quais, combinadas com a condução de calor bem pobre, limitam as cargas e 
velocidades de operação que eles podem suster. O Teflon tem um |i muito baixo 
(aproximando-se aos valores de rolamento), mas requer aditivos para aumentar sua 
resistência para níveis usáveis. Aditivos inorgânicos como o talco ou a fibra de vi¬ 
dro adicionam resistência significativa e rigidez para qualquer um dos termoplás¬ 
ticos, mas às custas de valores mais elevados de |i e de abrasividade aumentada. O 
grafite e o pó de MoS 2 são também usados como aditivos e adicionam lubricidade 
bem como resistência mecânica e térmica. Algumas misturas de polímeros, como 
acetal-Teflon, são também oferecidas. Os mancais de termoplásticos normalmente 
são práticos apenas onde as cargas e as temperaturas são baixas. As combinações 
práticas de material de eixo e mancai são realmente bastante limitadas. A Tabela 
11-3 mostra algumas combinações usáveis de materiais metálicos para mancai e 
indica suas razões de dureza contra os valores típicos de eixo de aço. 1 * 

11.5 TEORIA DA LUBRIFICAÇÃO HIDRODINÂMICA 

Considere o mancai de deslizamento mostrado na Figura 11-3. A Figura I 1 -5a 
mostra um eixo e mancai similares, mas concêntricos e com um eixo vertical. A 
folga diametral c d entre a extremidade do eixo e o mancai é muito pequena, geral¬ 
mente cerca de um milésimo do diâmetro. Podemos modelar esse mancai como 


* Ver a Seção 7.1 e a Figura 7-2 para uma 
discussão do acabamento superficial e uma 
definição de R a . 
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Tabela 11-3 Materiais recomendados para mancais para 
contra aço ou ferro fundido 

deslizamento 

Material do mancai 

Dureza 

kg/mm 2 

Dureza mínima 
do eixo kg/mm 2 

Razão de dureza 

Liga babbitt baseada em chumbo 

15-20 

150 

8 

Liga babbitt baseada em estanho 

20-B0 

150 

6 

Chumbo álcali endurecido 

22-26 

200-250 

9 

Chumbo-cobre 

20-36 

300 

14 

Prata 

25-50 

300 

8 

Base cádmio 

30-40 

200-250 

6 

Liga de alumínio 

45-50 

300 

6 

Liga de bronze 

40-80 

300 

5 

Bronze-estanho 

60-80 

300-400 

5 


Fonte: Wilcock and Booser, Bearing Design and Application, McGraw-Hill, 1957. 


duas placas planas, porque o intervalo h é bem pequeno se comparado com o raio 
de curvatura. A Figura 11 -5b mostra duas de tais placas separadas por um filme 
de óleo com um espaço de dimensão h. Se as placas forem paralelas, o filme de 
óleo não suportará a carga transversal. Isso também é verdadeiro para o caso da 
extremidade de eixo e mancai concêntricos. Uma extremidade de eixo horizontal 
concêntrica se tornará excêntrica pelo peso do eixo, como na Figura 11-3. Se o 
eixo for vertical, como na Figura 11 -5a, a extremidade do eixo poderá rodar con- 
centricamente com o mancai, porque não há força transversal de gravidade. 


Equação de Petroff para torque sem carga 

Se mantivermos a placa inferior da Figura 11-5£> estacionária e movermos a placa 
superior para a direita com a velocidade U, o fluido entre as placas será cisalhado 
da mesma maneira que no intervalo concêntrico da Figura 1 l-5a. O fluido molha 
e se adere a ambas placas, fazendo sua velocidade zero na placa estacionária e U 
junto à placa móvel. A Figura 1 l-5c mostra o elemento diferencial de fluido no 
intervalo. O gradiente de velocidade causa a distorção angular (3. No limite, (3 = 
dx/dy. A tensão de cisalhamento, x j: , agindo no elemento diferencial de fluido no 
intervalo é proporcional à taxa de cisalhamento: 


x 


X 


d \3 d dx d dx du 

T| —— = T|-= q-= r| — 

dt dt dy dy dt dy 


(11.2a) 



(a) Extremidade de eixo (munhão) 
concêntrico em um mancai 



óleo j- 


-► U 

placa móvel 


placa fixa 




dy 

\4 


\ 

U + dU \ 


U 


( b ) Placas paralelas cisalhando um 
filme de óleo 


(c) Elemento diferencial em 
cisalhamento 


FIGURA 11-5 

Um filme de óleo cisalhado entre duas superfícies paralelas não suporta uma carga transversal (folgas exageradas). 
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* A quantidade de ângulo necessária para 
criar uma força de sustentação é surpreen¬ 
dentemente pequena. Por exemplo, em um 
mancai de cerca de 32 mm de diâmetro, a 
circunferência tem 100 mm. Um intervalo 
típico de entrada h max pode ser de 25 pm 
(0,0010 in), e o intervalo de saída h mln , 

12,5 pm (0,0005 in). A inclinação é, então, 
0,0125/100 ou cerca de 7/1000 de um 
grau (26 segundos de arco). Isso é equi¬ 
valente a cerca de 1 cm de elevação sobre 
um campo de futebol de 100 jardas de 
comprimento. 

+ Na Inglaterra, nos anos 1880, Beauchamp 
Tower estava investigando experimental- 
mente o atrito em mancais lubrificados 
hidrodinamicamente para a indústria de fer¬ 
rovias (embora o termo hidrodinâmica e sua 
teoria ainda não tivessem sido descobertos). 
Os resultados dele mostravam coeficientes 
de atrito muito menores que os esperados. 
Ele fez um furo radial através do mancai a 
fim de adicionar óleo durante o movimento, 
mas ficou surpreso ao descobrir que o óleo 
saía do furo quando o eixo era girado. Ele 
pôs cortiça no furo, mas a cortiça foi expul¬ 
sa. Ele fechou o furo com madeira, mas ela 
também foi empurrada para fora. Quando 
ele pôs um medidor de pressão no furo, ele 
mediu pressões bem acima das pressões mé¬ 
dias esperadas pelo cálculo da carga / área. 
Então, ele mapeou a distribuição de pressão 
no intervalo de 180° do mancai e descobriu 
a agora familiar distribuição de pressão (ver 
a Figura 11-8), cujo valor médio é carga / 
área. No aprendizado dessa descoberta, Os- 
borne Reynolds buscou desenvolver a teoria 
matemática para explicá-la, publicando os 
resultados em 1886. 1121 


e a constante de proporcionalidade é a viscosidade Tj. Em um filme de espessura 
constante h, o gradiente de velocidade du/dy = U/heé constante. A força para 
cisalhar o filme inteiro é 

F = Ai=r\A— (11.2/1) 

h 


onde A é a área da placa. 

Para a extremidade de eixo concêntrica e o mancai da Figura 11 -5a, suponha 
o intervalo h = c d 12, onde c d é a folga diametral. A velocidade é U = ndn', onde 
rí é em revoluções por segundo, e a área de cisalhamento é A = ndl. O torque T 0 
requerido para cisalhar o filme é, então, 


„ d „ d .U d ,,Kdrí 

T 0 =-F = -ti A- = —r\ndl j- 
2 2 h 2 cj 2 


T (l = h 


2 j3 / / 

k a ln 


(11.2c) 


Esta é a equação de Petroff para o torque sem carga em um filme de fluido. 


Equação de Reynolds para mancais radiais 

Para suportar a carga transversal, as placas da Figura 11 -5b devem ser não pa¬ 
ralelas. Se rodarmos a placa inferior de Figura 11 -5b ligeiramente no sentido 
anti-horário e movermos a placa superior para a direita com uma velocidade U, 
o fluido entre as placas será carregado para dentro do espaço decrescente como 
mostrado na Figura 11 -6a, desenvolvendo uma pressão que suportará uma carga 
transversal P. O ângulo entre as placas é análogo à variação da folga devido à 
excentricidade e da extremidade do eixo e do mancai na Figura 11-6 b* Quando 
uma carga transversal for aplicada à extremidade do eixo, ele deve assumir uma 
excentricidade com respeito ao mancai a fim de formar um espaçamento variável 
para suportar a carga desenvolvendo pressão no filme.' 

A Figura 11-6/? mostra com grande exagero a excentricidade e e o intervalo 
h para um mancai radial. A excentricidade e é medida do centro do mancai O b ao 



FIGURA 11-6 

Um filme de óleo entre superfícies não paralelas pode suportar uma carga transversal. 
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centro do eixo 0 f O eixo de zero a n para a variável independente 9 é estabele¬ 
cido ao longo da linha O b Oj, como mostrado na Figura 11-6 b. O valor máximo 
possível de e é c r = c d / 2, onde c r é a folga radial. A excentricidade pode ser con¬ 
vertida para a excentricidade adimensional e: 

E = — (11.3) 

G 

que varia de 0 sem carga a 1 na carga máxima quando o eixo contata o mancai. 
Uma expressão aproximada para a espessura do filme h como uma função de 9 é 

h = c r (l + ecos 9) (11.4a) 

A espessura do filme h é máxima em 9 = 9 e mínima em 9 = jc, encontrada por 
Kan = G 0 “ £ ) = G í 1 + £ ) (11.4/?) 

Analise o mancai radial mostrado na Figura 11-7. Na análise que se segue, a 
folga ou espaçamento é dada pela Equação 11 -4a. Podemos escolher a origem de 
um sistema de coordenadas xy em qualquer ponto na circunferência do mancai, 
como em O. O eixo de coordenadas x é, então, tangente ao mancai, o eixo de 
coordenadas y atravessa o centro do mancai O b e o eixo de coordenadas z (não 
mostrado) é paralelo ao eixo geométrico do mancai. Geralmente, o mancai é es¬ 
tacionário e apenas o eixo roda, mas em alguns casos o contrário pode ocorrer, ou 
ambos podem rodar como no eixo-planeta de um trem de engrenagens epicíclico. 
Assim, mostramos uma velocidade tangencial U l para o mancai, bem como uma 
velocidade tangencial T b para o eixo. Observe que suas direções (ângulos) não 
são as mesmas devido à excentricidade. A velocidade tangencial T 2 do eixo pode 
ser decomposta em componentes nas direções x e y como U 1 e V 2 , respectivamen¬ 
te. O ângulo entre T 2 s U 2 é tão pequeno que seu cosseno é essencialmente 1, e 
podemos colocar U , = T 2 . A componente V 2 na direção y se deve ao fechamento 
(ou abertura) do intervalo h à medida que ele roda e é V 2 = U 2 dh / dx. 



FIGURA 11-7 

Componentes de velocidade em um mancai e eixo excêntrico. 
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Usando as hipóteses descritas, podemos escrever a equação de Reynolds* re¬ 
lacionando a mudança do intervalo de espessura h, as velocidades relativas entre 
o eixo e o mancai V 2 e U l - U 2 e a pressão no fluido p como uma função das duas 
dimensões x e z, supondo que o eixo e o mancai sejam paralelos na direção z e 
que a viscosidade T| seja constante. 


6r| 


d_ 

dx 



{Uí -U,)f x+ 2V, 


(U,-U.^ + 2U 


dh 
2 dx 


dh 


(U l + u^-u 


. dh 
dx 


(11.5a) 


onde U= U l + U 2 


Solução para mancal longo A Equação 11.5a não tem uma solução em for¬ 
ma analítica, mas pode ser resolvida numericamente. Raimondi e Boyd fizeram 
isso em 1958 e forneceram um grande número de gráficos de projeto para sua 
aplicação em mancais de comprimento finito. 1111 Reynolds resolveu uma versão 
simplificada na forma de séries (em 1886) 11 " 1 supondo que o mancal fosse infi¬ 
nitamente longo na direção z, o que faz o fluxo zero e a distribuição de pressão 
sobre aquela direção, constante, e assim faz o termo dp /dz = 0. Com essa simpli¬ 
ficação, a equação de Reynolds se torna 


d_ 

dx 



, j j dh 

6r\U — 
dx 


(11.5 b) 


Em 1904, A. Sommerfeld encontrou uma solução analítica para a Equação 
11.5£> do mancal infinitamente longo como 


P = 



6e(sen0)(2 + ecos 0) 
^2 + e 2 )(l + ecosO)' 


(11.6a) 


que dá a pressão p no filme de lubrificante como uma função da posição angular 
9 ao redor do mancal para dimensões particulares do raio r do eixo, folga radial 
c r , razão de excentricidade e, velocidade da superfície U e viscosidade Tj. O ter¬ 
mo p 0 leva em conta qualquer pressão, ordinariamente zero, introduzida na posi¬ 
ção 9 = 0. A Equação 11.6a é conhecida como solução de Sommerfeld ou solução 
para o mancal longo. 

Se p for calculado para essa equação de 0 = 0 a 2 jc, a equação preverá pres¬ 
sões negativas de 9 = jc até 2n com magnitudes absolutas iguais às pressões po¬ 
sitivas de 0 a k. Dado que o fluido não pode suportar grandes pressões negativas 
sem cavitação, a equação é tipicamente avaliada somente de 0 a 7t e pressupõe-se 
que a pressão seja p 0 na outra metade da circunferência. Isso é chamado de meia 
solução de Sommerfeld. 

Sommerfeld também derivou uma equação para a carga total P em um man¬ 
cal longo como 


Tj Ulr 2 12 k e 


(11.6 b) 


Essa equação pode ser rearranjada na forma adimensional para dar um número 
característico do mancal chamado de número S de Sommerfeld. Primeiro rear- 
ranje os termos: 

(2 + e 2 )(l + e 2 ) / Ulfr' 

12m p \ c r. 


* Para uma derivação da equação de 
Reynolds, veja as Referências 2, 3, 4 ou 10. 


(11.6c) 
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A pressão média p média no mancai é 


Pmédia 


P_ 

Id 


(11.6 d) 


A velocidade U = ndrí, onde rí é em revoluções por segundo ec,= c/2. Substi¬ 
tuindo, temos 


(2 + e 2 )(l + e 2 ) = ^ {ndn')l í d_) 2 _ 

12ne dl Pmédia {c d 


r-r-T. 

nrí ^ 

f-1 


V Pmédia J 

1% J 


= S 


(11.6c) 


Observe que S é uma função apenas da razão de excentricidade 8, mas pode tam¬ 
bém ser expressa em termos da geometria, pressão, velocidade e viscosidade. 

Solução para mancal curto Os mancais longos não são frequentemente 
usados nas máquinas modernas por diversas razões. Pequenas deflexões do 
eixo ou desalinhamento podem reduzir a folga radial a zero em um mancal 
longo, e considerações de empacotamento frequentemente requerem mancais 
pequenos. As razões típicas l / d dos mancais modernos são no intervalo de 
1/4 a 2. A solução para mancal longo (Sommerfeld) supõe a inexistência de 
perdas de óleo na extremidade do mancal, mas nestas razões I / d pequenas as 
perdas de extremidade podem ser um fator importante. Ocvirk e DuBois 11 ' 161 
resolveram uma forma da equação de Reynolds que inclui o termo de perdas 
nas extremidades. 


_3_ 

3z 



, Tr dh 
6r |L/ — 
dx 


(11.7a) 


Essa forma desconsidera o termo que leva em conta o fluxo circunferencial 
de óleo ao redor do mancal com a premissa de que ele será pequeno em compa¬ 
ração com o fluxo na direção z (perda) em um mancal curto. A Equação 11.7a 
pode ser integrada para dar uma expressão da pressão no filme de óleo como uma 
função de ambos 9 e z. 



f l 2 


\ 

2 

z 

/ 


3esen0 
(l + 8cos0) 3 


(11.7/7) 


A Equação 1 1.1 b é conhecida como solução de Ocvirk ou solução para mancal 
curto. Ela é geralmente avaliada para 9 = 0 a 7t e pressupõe-se que a pressão seja 
zero sobre a outra metade da circunferência. 

A Figura 11-8 mostra distribuições típicas de pressão em 9 e z. A posição 9 
= 0 é escolhida em h = h max e o eixo 0 passa por 0 h e 0 ; . A distribuição de pressão 
p com respeito a z é parabólica e máxima no centro do comprimento do mancal l 
e é zero em z = ± //2. A pressão p varia não linearmente em 0 e é máxima no seu 
segundo quadrante. O valor de Q mlx em p max pode ser encontrado a partir de 


e„„ = cos 


■ Vi + 24e 2 1 

4e 


(11.7c) 


e o valor de p max pode ser encontrado pela substituição de z = 0 e 0 = Q max na 
Equação 11.7/7. 

A Figura 11-9 compara a variação da pressão p no filme no intervalo de 0 = 
0 a 7t para a solução de mancal longo de Sommerfeld (tomando como referência 
o valor em 100%) e a solução de mancal curto de Ocvirk para várias razões / / 
d desde 1/4 a 1. Repare no grande erro que ocorreria se a solução para mancal 
longo fosse usada para razões < 1. Para I / d = 1, as duas soluções dão resultados 
similares com a solução de Ocvirk prevendo valores máximos de pressão ligei- 
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Distribuição de pressão em um mancai curto (a espessura do filme foi exagerada). 


ramente maiores que a solução de Sommerfeld. DuBois e Ocvirk encontraram 
em testes 113141 que a solução para mancais curtos dava resultados que mais se 
aproximavam das medidas experimentais para razões de / / d de 1/4 a 1 e também 
igualava os dados experimentais até razões 11 d = 2 se a razão fosse mantida em 
1 para o cálculo dos mancais com razões verdadeiras entre 1 e 2. Devido ao fato 
de que a maior parte dos mancais modernos tende a ter razões I / d entre 1/4 e 2, a 
solução de Ocvirk proporciona um método conveniente e razoavelmente preciso. 
A solução de Sommerfeld dá resultados precisos para as razões / /d acima de cer¬ 
ca de 4. O método de Boyd e Raimondi dá resultados mais precisos para razões 
intermediárias de I / d, mas é mais difícil de ser usado. 

Observe na Figura 11-8 que o pico de pressão ocorre em um ângulo Q max , 
como definido na Equação 11.7c. Este ângulo é medido do zero do eixo 0, que 
está localizado na linha passando pelos centros do mancai e do eixo. Mas o que 
determina o ângulo dessa linha de excentricidade entre os centros O b e Op Tipi¬ 
camente, a linha de ação da força P aplicada ao eixo é determinada por fatores 
externos. Essa força P é mostrada vertical na figura e o ângulo entre essa força 
e o eixo 0 = n é mostrado como cf). (O ângulo cf) é usado em vez do ângulo 0^ 
medido de 0 = 0, porque (f) será sempre um ângulo agudo.) O ângulo cf> pode ser 
encontrado a partir de 


$ = tg“' 


/ 

V 


7t x/l - e 
4e 


2 \ 


y 


(11.8a) 


e a magnitude da força resultante P se relaciona com os parâmetros do mancai 
como 

T|C // 3 

2 

C r 


P = K, 


( 11 . 86 ) 
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Comparação da aproximação de Ocvirk para mancais curtos para várias razões / / d 
com a aproximação de Sommerfeld para mancais longos da distribuição de pressão 
no filme de óleo de 0 a 180°. 


onde K í: é um parâmetro adimensional que é uma função da razão de excentrici¬ 
dade e: 


K. 


:[7t 2 (l - e 2 ) + 16e 2 ] 


(11.8c) 


A velocidade linear U pode ser expressa como 


U = ndn' 

e substituída na Equação 11.8£> junto com 


P = K.^~ = K. 

c 


c r = c d l 2 para obter 
4m\dn'l 3 


(11.8c/) 


(11.8e) 


Perdas de torque e potência em mancais de deslizamento 

A Figura 11-8 mostra o filme de fluido sendo cisalhado entre a extremidade do 
eixo e o mancai. A ação da força de cisalhamento em cada membro cria torque 
em direções opostas, T r no membro rodando e T, no membro estacionário. Con¬ 
tudo, esses torques T r e T s não são iguais por causa da excentricidade. O par de 
força P, na Figura 11-8, tendo um membro que atua no centro da extremidade do 
eixo Oj e outro no centro do mancai O h . forma um momento de magnitude P e 
sen (|), que se adiciona ao torque estacionário para formar o torque de rotação. 

T r = T s + P e sen cp (11.9a) 


O torque estacionário T s pode ser encontrado com 


T, =11 


d 2 l(U 2 - U x ) 


M 1 ) 


1/2 


(11.9 b) 
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Substitua a Equação 11.8í/na Equação 11.9 b para colocá-la em termos de veloci¬ 
dades rotacionais da extremidade do eixo e do mancai: 


T, =11 


d 3 l(n' 2 - »') 7 ^ 



(11.9c) 


Observe a similaridade das Equações 11.9c e 11.2c de Petroff para a extremidade 
do eixo concêntrica e de torque em vazio (sem carga) T 0 . Podemos formar a razão 
do torque estacionário em um mancai excêntrico para o torque sem carga como 


T 0 



(11.9 d) 


que, não surpreendentemente, é uma função somente da razão de excentricidade, 
e. Uma razão similar entre o torque rotacional, T r , e o torque sem carga de Petroff 
também pode ser encontrada. 

A potência <f> perdida no mancai pode ser encontrada pelo torque rotacional, 
T r , e pela velocidade rotacional, rí. 

<í> = 7)co = 2rt7) (hj -N-m/s ou in-lb/s (11.10) 


Isso pode ser convertido em watts ou cavalos, conforme for mais apropriado para 
as unidade do sistema usado. 


Coeficiente de atrito O coeficiente de atrito no mancai pode ser determinado 
pela razão entre a força de cisalhamento tangencial e a força normal aplicada P. 


_ f Tjr 2T r 

P P Pd 


( 11 . 11 ) 


11.6 PROJETO DE MANCAIS HIDRODINÂMICOS 

Normalmente, a força aplicada, P, que se espera que o mancai suporte e a velo¬ 
cidade de rotação, rí, são conhecidas. O diâmetro do mancai pode ser conhecido 
ou não, mas frequentemente terá sido definido pela tensão, deflexão ou outras 
considerações. O projeto do mancai requer encontrar uma combinação conve¬ 
niente do diâmetro do mancai e/ou do comprimento com o qual operará com uma 
viscosidade conveniente do fluido, terá folgas razoáveis e manufaturáveis e terá 
uma razão de excentricidade que não permitirá o contato de metal contra metal 
sob carga ou qualquer condição de sobrecarga esperada. 


Projeto do fator de carga - o número de Ocvirk 

Uma forma conveniente de abordar este problema é definir um fator de carga 
adimensional contra o qual diversos parâmetros de mancai podem ser calculados, 
representados graficamente e comparados. A Equação 11.8e pode ser rearranjada 
para permitir tal fator. Resolva a Equação 11.8e para K.:. 


K 


e 


4v\ndn'l 3 


(11.12a) 


Substitua a Equação 11.6 d para a carga P para introduzir a pressão média do 
filme, p m{dia . 
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K „ = 


PméJ dc d d = J_ 

4r]Jt<fn7 3 d 4n 


í jA 2 í 

f P média I ] f Ç 


r)«' / 


4rc 


-O» 


(11.12/7) 


O termo entre colchetes é o fator de carga adimensional desejado ou o número 
de Ocvirk, 0 N . 


o N = 


Pmédifi 

y TI n 


/ X 2 


\ d j 


4nK, 


(11.12c) 


Essa expressão contém os parâmetros sobre os quais o projetista tem contro¬ 
le e mostra que qualquer combinação daqueles parâmetros que produz o mesmo 
número de Ocvirk terá a mesma razão de excentricidade, e. A razão de excentri¬ 
cidade dá uma indicação de quão próximo à falha o filme de óleo está, já que h min 
= c r (1 - £). Compare o número de Ocvirk ao número de Sommerfeld da Equação 
11.6e. O conceito é o mesmo. 

A Figura 11-10 mostra um gráfico da razão de excentricidade, 8, como uma 
função do número de Ocvirk, 0 N , e também mostra os dados experimentais da 
referência 13 para os mesmos parâmetros. A curva teórica é definida pela combi¬ 
nação das Equações 11.12ce 11.8c 


O 


N 


7t£ 


>-u 

+ 16e 2 ] 2 



r 


(11.13a) 


Uma curva empírica é colocada junto aos dados, o que mostra que a teoria subes¬ 
tima a magnitude da razão de excentricidades. A curva empírica pode ser apro¬ 
ximada por 

e T = 0,21394 + 0,38517logO^ -0,0008 (O n -60) (11.13/7) 


T3 

O 



40 50 60 

número de Ocvirk, O n 


100 


FIGURA 11-10 

Relações analíticas e experimentais entre a razão de excentricidade, e, e o número de Ocvirk O n . (Fonte: G. B. DuBois e F. 
W. Ocvirk "The Short Bearing Approximation for Plain Journal Bearings," Trans. ASME, vol 77, pp 1173-1178, 1995.) 
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Razões de pressão e torque para mancais curtos como função do número de 
Ocvirk. 


Os cálculos da carga, torque, pressões máxima e média no filme de óleo e 
outros parâmetros do mancai podem ser feitos usando esse valor empírico de e nas 
Equações 11.7all.llea espessura mínima do filme calculada da Equação 11 Ah. 

Outras razões adimensionais podem ser formadas a partir das Equações 11.7 
a 11.11 para uso no auxílio de projeto. A Figura 11-11 mostra as razões de p lnax 
/p médía e T s /T 0 como uma função do número de Ocvirk para valores teóricos e 
experimentais de e. A Figura 11-12 mostra a variação teórica e experimental nos 
ângulos Q max e cf) com o número de Ocvirk. 

Procedimentos de projeto 

A carga e a velocidade geralmente são conhecidas. Se o eixo foi projetado para 
tensão ou deflexão, seu diâmetro será conhecido. Um comprimento de mancai ou 
razão l / d deve ser escolhido com base em considerações de empacotamento. As 
razões maiores l/d darão pressões menores de filme, mantido o resto igual. A razão 



Ângulos 0 max e (]) como uma função do número de Ocvirk. 
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de folga é definida como c d / d. As razões de folga ocorrem geralmente no intervalo 
de 0,001 a 0,002, e às vezes são tão altas quanto 0,003. Razões de folga maiores 
aumentarão rapidamente o número de carga, 0 N , porque a razão c d l d é elevada ao 
quadrado na Equação 11.12c. Números de Ocvirk mais elevados darão maiores ex¬ 
centricidade, pressão e torque, como pode ser visto nas Figuras 11-10 e 11-11, mas 
esses fatores aumentam mais vagarosamente para 0 A ,mais elevados. A vantagem de 
razões de folga maiores está no fluxo mais alto de fluido, produzindo temperaturas 
de operação menores. Razões elevadas U d podem requerer razões de folga maiores 
para acomodar deflexões do eixo.* Um número de Ocvirk pode ser escolhido e 
a viscosidade requerida do lubrificante, encontrada pelas Equações 11.7 a 11.11. 
Alguma iteração será normalmente requerida para obter um projeto balanceado. 

Se as dimensões do eixo não estiverem ainda determinadas, o diâmetro e o 
comprimento do mancai podem ser encontrados pela iteração das equações de 
mancai com um número pressuposto de Ocvirk. Um lubrificante deve ser esco¬ 
lhido e sua viscosidade, encontrada para as supostas temperaturas de operação 
a partir de gráficos como o da Figura 11-1. Depois que o mancai for projetado, 
uma análise do fluxo do fluido e da transferência de calor pode ser feita para 
determinar as taxas de fluxo de óleo requeridas e as temperaturas previstas de 
operação. Esses aspectos não são enfocados aqui devido à falta de espaço, mas 
podem ser encontrados em muitas referências, como 3 e 10. 

A escolha do número de Ocvirk tem um efeito significativo no projeto. 
G. B. DuBois ofereceu um valor de guia ao sugerir que um número de carga de 
0 N = 30 (8 = 0,82) seria considerado um limite superior para um carregamento 
“moderado”, 0 N = 60 (8 = 0,90) um limite superior para carregamento “pesado” 
e 0 N = 90 (s = 0,93) um limite para carregamento “severo”. Para números de car¬ 
regamento acima de 30, devemos tomar cuidado para controlar cuidadosamente 
as tolerâncias de fabricação, os acabamentos de superfícies e as deflexões. Para 
aplicações gerais de mancais, provavelmente é melhor ficar abaixo de um 0 N de 
30. O procedimento de projeto é melhor explicado com um exemplo. 


EXEMPLO 11-1 


Projeto de mancai de deslizamento para um diâmetro 
definido de eixo 


Problema Projete um mancai de deslizamento para substituir os mancais 
de elementos rolantes no eixo mostrado na Figura 10-5 (repeti¬ 
da na próxima página). O eixo foi projetado no Exemplo 10-1. 

Dados As cargas transversais máximas no eixo na posição do mancai 

são 16 lb em R 1 e 54 lb em R 2 . Visto que a carga em R 2 é 4x 
aquela em R v um projeto pode ser feito para R, e usado tam¬ 
bém para R r Os diâmetros em R 1 e R 2 são 0,591 in. A veloci¬ 
dade do eixo é 1725 rpm. O mancai é estacionário. 

Hipóteses Use uma razão de folga de 0,0017 e uma razão l / d de 0,75. 

Mantenha o número de Ocvirk em 30 ou menor, preferivel¬ 
mente ao redor de 20. 


Encontre 


Solução 


A razão de excentricidade do mancai, a pressão máxima e sua 
localização, a espessura mínima do filme, o coeficiente de atri¬ 
to, torque e potência perdida no mancai. Escolha um lubrifi¬ 
cante adequado para operar a 190° F. 

Veja a Figura 10-5 na próxima página. 


* Observe que se o mancai for curto o sufi¬ 
ciente para evitar qualquer contato metálico 
em suas extremidades devido à inclinação 
do eixo ou à deflexão, então pode-se con¬ 
siderar que o mancai dá suporte simples 
ao eixo. 
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q = 6,75 -► 

c = 6,5 -► 



FIGURA 10-5 Repetida 

Geometria de um projeto preliminar para Exemplos de 10-1 até 10-3. 


1 Converta a velocidade dada em rotações por minuto (rpm) a rotações por 
segundo (rps) e encontre a velocidade tangencial U. 


rev [ 1 min 


n = 1 725 — = 28,75 rps 

min l 60 s J 

U = ndn = 7t(0,59l)(28,75) = 53,38 in/s 


(a) 


2 As folgas diametral e radial são encontradas a partir dos diâmetros dados e 
das razões de folga supostas: 


c d = 0,0017(0,591) = 0,0010 in 
c r = c d j2 = 0,0005 in 


(b) 


3 O comprimento do mancai é encontrado a partir da razão suposta l / d de 
0,75. 

/ = 0,75(0,591) = 0,443 in (c) 


4 Encontre a razão de excentricidade experimental pela Equação 11.13è e 
pela Figura 11-10 usando o valor sugerido de 0 N = 20. 

= 0,21394 + 0,38517^0^ - 0,0008(0 W - 60) 
s 0,21394 + 0,385171og20 - 0,0008(20 - 60) = 0,747 (d) 


5 Encontre o parâmetro adimensional K e pela Equação 11.12c. 
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K = — = — = 1,592 
4n 4n 


(e) 


6 A viscosidade T| do lubrificante requerido para suportar a carga de projeto P 
pode ser encontrada rearranjando a Equação 11.8/7: 

\2 


11 = 


Pct 


54(0,0005)" 


KJJ? 1,592(53,38)(0,443) 3 


1,825£ - 6 reyn = 1,825 preyn (/) 


Observe a Figura 11-1 para encontrar que um óleo de ISO VG 100 daria 
aproximadamente esse valor a 190° F. Esse óleo é equivalente a um óleo de 
motor SAE 30W. 


7 A pressão média do filme de óleo é encontrada pela Equação 11.6 d. 

54 


_ P__ 

P média i / 


ld 0,443(0,591) 


= 206 psi 


(g) 


8 O ângulo Q max no qual a pressão é máxima pode ser encontrado usando a 
Equação 11.7c e o valor experimental de £ = 0,747, 


0. = cos 1 


1 - x/l + 24e 
4 e 


2 A 


= COS 


1-^1 + 24(0,747) 
4(0,747) 


2 A 


= 159,2° (h) 


ou ele pode ser lido por meio das curvas experimentais na Figura 11-12 
para 0 N = 20 como 159°. 

9 A pressão máxima pode ser encontrada substituindo Q max na Equação 11 ,1b 
com z = 0, visto que ela é máxima no centro do comprimento I do mancai. 


Ti U 
P = — 

rc r V 


( ,2 


l 2 


3e sen 0 


(l + ecos O) 3 


(l,825£ -6)(53,38) 


0,296(0,0005)' 


(0-443) 2 q2 


3(0,747)sen(l59,2°) 


(l + 0,747cos(l59,2°))" 


= 1878 psi (/) 


ou a razão p max /p média pode ser lida pela curva experimental na Figura 11- 
11 para 0 N = 20 como 9.1 e multiplicada por p média no passo (g) acima para 
obter o mesmo resultado. 

10 Encontre o ângulo tf», que localiza o eixo 0 = 0 a jc com respeito à carga apli¬ 
cada P pela Equação 11.8a. 


<> = tg" 


7Ix/F- £' 
4e 


2 A 


= tg" 


Jt^/l-(0,747) 


2 A 


4(0,747) 


= 34,95° 


(!) 


11 Os torques estacionário e rotacional podem ser encontrados agora pelas 
Equações 11.9a e 11.9 b usando o ângulo tf». 


t , = n 


d 3 /(n/ — n() 


= (l,825£-6) 


(i-r 

(0,59l) 3 (0,443)(28,75 -0) 


0,001 


1 -(0,747 ) 2 


1/2 


= 0,0713 lb-in (k) 
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T r = T s + Pe sen <|) = 0,071 3 + 54(0,00037)sen 34,95° = 0,0828 lb-in (/) 


12 A potência perdida no mancai é encontrada pela Equação 11.10. 

<f> = 2nT r («j - n') = 27t(0,0828)(28,75 - 0) = 14,96 1I ^ = 0,002 hp (m) 


13 O coeficiente de atrito no mancai pode ser encontrado pela razão entre força 
de cisalhamento e a força normal usando a Equação 11.11. 


2T r _ 2(0,0828) 
Pd ~ 54(0,591) 


0,005 


(«) 


14 A espessura mínima do filme é encontrada pela Equação 11 Ab. 

h mn = c r (l - e) = 0,0005(1 - 0,747) = 0,000126 in (126 pin) (o) 


Este é um valor razoável, visto que a rugosidade superficial composta rms 
(ver a Equação 11.14o) não precisa ser mais que cerca de um terço a um 
quarto da espessura mínima do filme para evitar contato áspero (ver a Figu¬ 
ra 11-13), e um acabamento R q de 30-40 pin ou melhor é fácil de obter por 
laminação de precisão, retifica ou polimento. 

15 O coeficiente de segurança contra o contato áspero pode ser estimado pela 
solução inversa do modelo usando uma espessura mínima do filme igual ao 
acabamento superficial médio suposto de, digamos, 40 pin, e determinando 
que o número de Ocvirk e carga P seriam requeridos para reduzir a espessu¬ 
ra mínima do filme de óleo àquele valor. Isso foi facilmente feito no modelo 
mudando h min e r| para a posição de dados, P e () N para a posição de resul¬ 
tados, começando com um valor tentativo para 0 N e iterando até convergir 
para uma resposta. O resultado é: 


quando h min = 40 pin, 
e 


O n = 72,2, 


N = 


1951b 
54 lb 


8 = 0,92, 
= 3,6 


P = 195 lb 


(P) 


que é uma reserva aceitável contra sobrecargas. 

16 Se esse cálculo do coeficiente de segurança tivesse indicado que uma pe¬ 
quena sobrecarga poderia ameaçar o mancai, reprojetar o mancai para um 
valor menor do número de Ocvirk daria uma margem maior contra a falha 
sob sobrecargas. A Equação 11.12c, repetida abaixo como (q), mostra o que 
poderia ser mudado para reduzir O n : 



Requereria algumas combinações de diminuição da razão de folga, diminui¬ 
ção da razão d/1, ou uso de um óleo de maior viscosidade. Supondo que a 
velocidade rotacional, a carga e o diâmetro do eixo permaneçam imutáveis, 
o comprimento do mancai poderia ser aumentado ou a folga diametral, re¬ 
duzida, bem como r| aumentado para melhorar o projeto. 

17 Os modelos EX11-01A (exemplo de solução) e EX11-OlB (cálculo dos co¬ 
eficientes de segurança contra sobrecarga) encontram-se no CD-ROM. 


11.7 CONTATOS NAO CONFORMANTES 

Contatos não conformantes, como dentes de engrenagens, conjunto camo-segui- 
dor e mancais de elementos rolantes (esferas e rolos), podem operar nos modelos 
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de lubrificação limite, misto ou elasto-hidrodinâmicos (EHD). O fator principal 
que determina quais dessas situações ocorrerão é a espessura específica do filme 
A, que é definida como a espessura mínima de filme no centro da área dividida 
pela rugosidade superficial rms composta das duas superfícies. 

A = hJ^Rl + Rl (H.14a) 

onde h c é a espessura do filme de lubrificante no centro da área de contacto e K q] 
e R q2 são as rugosidades médias rms das duas superfícies contatantes. O deno¬ 
minador da Equação 11.14a é denominado a rugosidade superficial composta. 
(Ver a Seção 7.1 para uma discussão sobre rugosidade superficial.) A espessura 
do filme no centro da área de contato pode ser relacionada à espessura mínima do 
filme h mjn na extremidade da pista de contato por 

h =-h (11.14/7) 

A Figura 11-13a mostra a frequência medida experimentalmente da aspereza 
de contato dentro do intervalo EHD como uma função da espessura específica do 
filme. 1 ' 81 Quando A < 1, as superfícies estão em contínuo contato de metal con¬ 
tra metal, isto é, lubrificação de contorno (ou limite). Quando A > 3 a 4, não há 
essencialmente aspereza de contato. Entre esses valores há uma combinação das 
condições de lubrificação parcial EHD com lubrificação de contorno. A maioria 
dos contatos Hertzianos em engrenagens, camos e mancais de elementos rolantes 
opera na região de EHD parcial (lubrificação mista) da Figura 11-2. 1171 A partir da 
Figura 1 l-13a, podemos concluir que A necessita ser > 1 para a lubrificação par¬ 
cial EHD começar 1171 e > 3 para a lubrificação EHD de filme completo ocorrer. 
16171 As condições efetivas para EHD parcial começam em A = 2 aproximadamen¬ 
te, e se A < 1,5, isso indicaria uma condição efetiva de lubrificação de contorno 
na qual o contato ocorreria com aspereza significativa. 1171 




(a) Penetração do filme EHL pelas asperezas ( b) Efeito da espessura do filme na vida 

da superfície (ref. 28) sob fadiga (ref. 29) 

FIGURA 11-13 

Efeito da espessura específica do filme A nos contatos ásperos e vida sob fadiga. 
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A Figura 11-13/? mostra os efeitos da espessura específica do filme na vida 
sob fadiga de um mancai de rolamento. 1291 A ordenada define a razão entre vida 
esperada e vida prevista em catálogo para o mancai. Esse gráfico também mostra 
a conveniência de manter A > 1,5 a fim de obter a vida de catálogo. Um pequeno 
aumento em A de 1,5 para cerca de 2 pode dobrar a vida sob fadiga. Aumentos 
adicionais em A têm efeitos menos dramáticos na vida e podem causar atrito 
mais elevado devido às perdas por arrasto viscoso se um óleo mais pesado for 
usado para obter um valor maior de A. 

A rugosidade da superfície é fácil de ser medida e controlada. A espessura 
do filme lubrificante é mais difícil de prever. O Capítulo 7 discute os cálculos 
da pressão Hertziana na superfície de contato e mostra que as pressões na zona 
de contato entre materiais rígidos em contato não conformante (ponto ou linha 
teóricos) são extremamente elevadas, geralmente tão altas quanto 80 a 500 kpsi 
(0,5 a 3 GPa) se ambos os materiais usados forem aço. Já se acreditou que os 
lubrificantes não poderiam suportar essas pressões e que, portanto, não poderiam 
separar as superfícies dos metais. Agora sabemos que a viscosidade é uma função 
exponencial da pressão e, em pressões típicas de contato, o óleo pode se tornar 
essencialmente rígido como os metais que ele separa. A Figura 11-14 mostra a 
relação entre a viscosidade e a pressão para diversos lubrificantes comuns em um 
gráfico semilog. A curva para óleos minerais pode ser aproximada por 

r| = r| 0 e tv ’ (11.15a) 


N/mm 2 



Viscosidade absoluta contra a pressão de vários óleos lubrificantes. (Fonte: ASME 
Research Committee on Lubrication, "Pressure Viscosity Report- Vol. 11", 1953.) 
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onde T) 0 é a viscosidade absoluta (reyn [Pa-s]) na pressão atmosférica epéa 
pressão (psi [Pa]). Uma expressão aproximada para o expoente a da pressão- 
-viscosidade para óleos minerais é (com unidades de V 0 = in7s [m 2 /s], r) 0 = reyn 
[Pa-s], e p = lb-s 2 / in 4 [N-s 2 /m 4 ): [27] 


a = 7,74 £-4 



/ \ 0,163 


= 1,14E - 4 



(11.15b) 


Contato cilíndrico Downson e Higginson 118 191 determinaram uma fórmula 
para a espessura mínima do filme em um contato EHD entre rolos cilíndricos 
como 


2,65R'(aE')° M 


O 

c: 

© 

P ] 

[e'R') 

JE'R'J 


(11.16) 


onde P é a carga transversal (lb [N]), 1 é o comprimento do contacto axial (in [m]), 
U = velocidade média (U t + U 2 ) / 2 (in/s [m-s]), r) 0 é a viscosidade absoluta do 
lubrificante (reyn [Pa/s]) à pressão atmosférica e temperatura operacional e a é o 
expoente da função pressão-viscosidade para o lubrificante particular da Equação 
11-15b. As expressões entre parênteses na Equação 11.16 são proporções adimen- 
sionais, uma vez que as unidades de seus constituintes são consistentes em unidades 
ips ou SI, como indicado. A espessura da película resultante está em unidades de 
polegadas ou metros. 

O raio efetivo R é definido como 


1 = 1 1 

R'~ R + R ' 

l x “X 


(11.17a) 


onde R lx e R 2i são os raios das superfícies de contato na direção de rolamento. O 
módulo efetivo é definido como 


E' 


1-ví , 1 -v 2 




(11.17b) 


onde £], E 2 são os módulos de elasticidade, e V[ e v 2 são os coeficientes de Pois- 
son de cada material. 


Contato geral No ponto de contato geral, a área de contato é uma elipse, 
como discutido no Capítulo 7. A elipse de contato é definida pelas dimensões dos 
semieixos menor e maior, a e b, respectivamente. O contato entre duas esferas, 
ou entre uma esfera e uma placa plana, terá uma área de contato circular, que é 
essencialmente o caso de contato elíptico com a = b. Hamrock e Dowson U11 de¬ 
senvolveram uma equação para a espessura mínima do filme para o caso geral de 
ponto de contato como 



(11.18) 


onde \|/ é a razão de elipsidade para a área de contacto a / b (ver a Seção 7.10). 

Em todas essas equações, a espessura do filme depende em grande medida 
da velocidade e viscosidade do lubrificante, mas é relativamente insensível à 
carga. A Figura 11-15 mostra a distribuição de pressão e gráficos de espessura 
de filme para condições de carga pesada e leve em um contato EHD entre os 
rolos de aço lubrificados com óleo mineral. [221 Observe que a pressão do fluido 
é a mesma que a pressão de contato Hertziana exceto para o pico de pressão que 
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pressão 



y/b 


espessura 
do filme 



y/b 



FIGURA 11-15 


(a) Condições de cargas leves 


( b ) Condições de cargas pesadas 


Distribuição de pressão e espessura de filme no caso EHD. (Fonte: D. Dowson e G. Higginson, "The Effect of Material 
Properties on the Lubrication of Elastic Rollers", J. Mech Eng. Sei, vol 2, no. 3, 1960, com autorização.) 


ocorre à medida que a espessura do filme se contrai próximo à saída. Exceto por 
essa contração local, a espessura do filme é essencialmente constante em toda 
a área de contato. 

As Equações 11.16, 11.17 e 11.18 permitem que a espessura mínima do fil¬ 
me seja calculada para um conjunto de contato não conformante como um par 
de dentes de engrenagem, um camo-seguidor, ou mancais de elementos rolantes. 
A espessura específica do filme pela Equação 11.14 indicará se as lubrificações 
EHD ou de contorno poderão ser esperadas no contato. Um óleo com aditivos EP 
é necessário se a condição EHD não estiver presente. 


EXEMPLO 11-2 


Lubrificação em uma interface camo-seguidor 

Problema Um sistema camo-seguidor foi analisado para a geometria da 
área de contato e as tensões de contato no Exemplo 7-3. De¬ 
termine o parâmetro de espessura do filme e a condição de lu¬ 
brificação para um rolo bruto de fundição se movendo contra 
um camo bruto e um usinado. 

Dados O raio do rolo seguidor é 1 in com um raio de coroa de 20 

in a 90° para o raio do rolo com uma rugosidade superficial 
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Hipóteses 


Encontre 


Solução 


rms de R q = 7 uin. O raio de curvatura mínimo do camo é 
1,72 in, na direção de rolamento. Ele é axialmente plano. 

Ele forma um contato elíptico com o camo. As dimensões 
dos semieixos da elipse são a = 0,0889 in e b = 0,0110 in. A 
velocidade angular do camo é 18,85 rad/s e o raio para sua 
curvatura no ponto de raio mínimo de curvatura é 3,92 in. 

A temperatura volumétrica do óleo é 180° F. O camo bruto 
tem uma rugosidade de superfície rms de R q =7 uin e o camo 
usinado tem R q = 30 uin. 

Tente um óleo ISO YG 460 com uma gravidade específica de 
0,9. O rolo tem 1% de escorregamento em relação ao camo. 

A espessura específica do filme de óleo, as condições de lubri¬ 
ficação para o lubrificante dado e a viscosidade requerida do 
lubrificante para obter as condições efetivas de EHD parcial 
ou completo para cada camo, se possível. 

Ver Figura 11-16. 


1 A Figura 11-1 dá a viscosidade de um óleo ISO VG 460 como sendo cerca 
de 6,5 preyn a 180° F. 

2 Encontre a densidade de massa p do óleo para a gravidade específica dada 
(SG) do óleo e a densidade em peso da água. 

2 


p = SG — 
8 


0,9 0,03611 


lb 


386- 


in 


84,2£-6 


lb - s 


m 


ou 


blob 


(a) 


m 


3 Encontre o expoente aproximado para a pressão-viscosidade da Equação 
11.156. 


a = 1,1 AE - 4 


ilo 


p(l0 4 ) 


\ 0,163 f 

= 1,1 AE — 4 

j 


n 0,163 


6,5E-6 
84,2£-6(l0 4 ) 


= U36E-4 


4 Encontre o raio efetivo da Equação 11.17a. 

J_ 11 11 

R' 


1 J_ 

^1, ^2, 


_ 1 

~ 1 + 1,720 


R' = 0,632 in 


5 Encontre o módulo efetivo de elasticidade pela Equação 11.176. 
2 2 


E' = 


1 — vf 1-v 


1 - 0,28 1 - 0,28 


= 3,255£7 


(c) 


M) 


3E1 


3E7 


"I ^2 

6 Encontre a velocidade média U. O rolo tem 99% da velocidade do camo. 

U 2 = r(ú = 3,92 in (l8,85 rad/s) = 73,892 in/s 
U ! = 0,99 U 2 = 0,99(73,892) = 73,153 in/s 
U = (U 1 + U 2 )/2 = (73,892 + 73,153)/2 = 73,523 in/s (e) 


7 Encontre a razão de elipsidade = eixo maior / eixo menor. O eixo menor é 
na direção do rolamento neste caso. 


y = a/b = 0,0889/0,0110 = 8,082 


(/) 


( 6 ) 
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preferido EHD de filme completo 



FIGURA 11-16 

Variação da espessura específica do filme A versus viscosidade do lubrificante q 0 no Exemplo 11 -2. 


Encontre a espessura mínima do filme pela Equação 11.18. 


= 3,637?' 


í rr\ 0 ’ 68 

í r]oU ) (l 

-0,68 ¥ \ 

P 


g J 



= 3,63(0,632)[l,136£ - 4(3,255£7)]° 


(6,5£- 6)(73,523) 
(3,255£”7)(0,632) 


fl -0.68(8,082)1 

250 

L 1 e J 

3,255£'7(0,632) 2 


16,6 pin 


( 8 ) 


9 Converta esse valor mínimo na saída para uma espessura aproximada no 
centro da área de contato com a Equação 11.14b 

K = | h nún = |( 16 > 6 ) = 22,2 pin (h) 


10 Os valores da espessura específica do filme para cada camo podem agora 
ser encontrados pela Equação 11.14a. 

camo bruto: A = K/^Jr^ + /T = 22,2/V7 2 + 7 2 = 2,24 

camo usinado: A = h c j ^T? 2 + /C = 22,2/V7 2 + 30 2 = 0,72 (i ) 


o que indica que o camo usinado está em lubrificação de contorno (limite) e 
o camo bruto está em lubrificação de EHD parcial com o óleo especificado. 
Essas são condições comuns para camos brutos ou usinados, respectiva¬ 
mente, movendo-se contra um seguidor de rolo não usinado. 

11 Para determinar que viscosidade de óleo seria necessária para pôr cada 
sistema na condição de EHD parcial ou completo, o modelo tem que ser re¬ 
solvido para um intervalo possível de valores de q 0 desde 0,5 até 16 preyn, 
como mostrado na Figura 11-1 para 180° F. Um gráfico dos resultados na 
Figura 11.16 mostra que um óleo com r| 0 > 14 preyn é necessário para pôr 
este camo não usinado na condição de lubrificação de EHD completa, e 
que um óleo com T| 0 > 10 preyn levaria esse camo usinado a A > 1 e dentro 
do limite inferior do regime de lubrificação de mista a EHD parcial. Entre- 
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tanto, nenhum dos óleos mostrados na Figura 11-1 pode prover A > 4 para 
lubrificação EHD de filme completo com o camo usinado. 

12 Os modelos EX11-02 encontram-se no CD-ROM. 


11.8 MANCAL DE ELEMENTOS ROLANTES 

Os rolos são conhecidos desde tempos ancestrais como meio de mover objetos 
pesados, e há evidências do uso de mancais de esferas no século I a.C.; mas 
foi somente no século 20 que materiais melhores e tecnologia de manufatura 
permitiram que fossem feitos mancais precisos de elementos rolantes. A neces¬ 
sidade de mancais para velocidades mais altas, com resistência a temperaturas 
mais elevadas e baixo atrito foi engendrada pelo desenvolvimento de turbinas 
a gás para aviões. Esforços consideráveis de pesquisa desde a Segunda Guerra 
Mundial resultaram em mancais de elementos rolantes (MER) de alta qualidade 
e alta precisão disponíveis a preços bastante razoáveis. 

E interessante observar que, desde os primeiros projetos de mancais ao redor 
de 1900, mancais de esferas e rolos foram padronizados mundialmente em tama¬ 
nhos métricos. E possível remover um mancai de elementos rolantes de uma mon¬ 
tagem de roda de um automóvel antigo feito em qualquer país nos anos 1920, por 
exemplo, e encontrar um substituto que caiba buscando nos catálogos atuais dos fa¬ 
bricantes de mancais. O novo mancai será muito melhor que o original em termos 
de projeto, qualidade e confiabilidade, mas ele terá as mesmas dimensões externas. 

Materiais A maioria dos mancais de esferas modernos é feita de aço AISI 
5210 e endurecida a um alto grau, inteiramente ou somente na superfície. Essa 
liga de cromo-aço é endurecível completamente a HRC 61-65. Mancais de rolos 
são frequentemente feitos de ligas de aços endurecíveis AISI 3310, 4620 e 8620. 
Melhorias recentes nos processos de manufatura de aço resultaram em aços para 
mancais com níveis reduzidos de impurezas. Mancais feitos com esses aços “lim¬ 
pos” mostram vida útil mais extensa e confiabilidade. Embora se considere que 
os mancais de rolamento tenham vida finita quanto à fadiga, e isso ainda se aplica 
aos mancais “comuns”, os mancais de elementos rolantes (MER) feitos de aços 
“limpos” têm dado evidências, recentemente, de limite de resistência de vida 
infinita quanto à fadiga superficial. 

Manufatura Mancais de elementos rolantes são feitos por todos os maiores 
fabricantes mundiais de mancais em dimensões padronizadas definidas pela As¬ 
sociação dos Fabricantes de Mancais Antiatrito (AFBMA) e/ou a Organização 
Internacional de Padrões (ISO), e eles admitem o intercâmbio. Podemos estar ra¬ 
zoavelmente seguros de que a seleção de um mancai de qualquer fabricante feito 
segundo essas padronizações não resultará em uma montagem irreparável no fu¬ 
turo. Os padrões da AFBMA para o projeto de mancais foram adotados pela Ame¬ 
rican National Standards Institute (ANSI). Algumas das informações nesta seção 
foram tomadas da ANSI/AFBMA, Norma 9-1990 para mancais de esferas 1241 e 
Norma 11-1990 para mancais de rolos. As padronizações também definem classes 
de tolerâncias para os mancais. Mancais radiais são classificados pela ANSI nas 
classes de tolerância ABEC-1 até -9, com a precisão aumentando com o número 
da classe. A ISO define Classe 6 até Classe 2, com a precisão variando inversa¬ 
mente com o número da classe. O custo aumenta com o aumento da precisão. 

Comparação de mancais de rolamento e deslizamento 

Os mancais de elementos rolantes têm várias vantagens sobre os mancais de con¬ 
tato deslizante e vice-versa. Hamrock 1261 lista as seguintes vantagens dos mancais 
de rolos sobre os mancais de deslizamento: 
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Tabela 11-4 

Coeficientes típicos de atrito para 
mancais de rolamentos* 

Tipo 

ú 

Esfera, autocompensador 

0,0010 

Rolo, cilíndrico 

0,0011 

Esfera, axial 

0,0013 

Esfera, pista profunda 

0,0015 

Rolo, esférico 

0,0018 

Rolo, cônico 

0,0018 

Rolo, agulhado 

0,0045 


* Fonte: Palmgren, A., Bali and Roller Bearing 
Engineering, 2ed. ( S. H. Burbank Co., Phila., 
1946 



separador (ou 
porta-esferas) 
esferas 


(a) Mancai de ranhura 

profunda (ou tipo conrad) 


anel externo 
anel interno 


esferas 

separador (ou 
porta-esferas) 

C b ) Mancai de esferas 
de contato angular 

FIGURA 11-17 

Mancais de esferas. (Cortesia da 
NTN Corporation.) 



1 atrito baixo na partida e durante a operação, p. estático s fl dm , umco no intervalo 
de 0,001 a 0,005; 

2 pode suportar cargas combinadas axial e radial; 

3 menos sensível às interrupções de lubrificação; 

4 sem instabilidades autoexcitadas; 

5 partida boa em baixas temperaturas; 

6 pode selar lubrificante dentro do mancai e ser “lubrificado por vida útil”; 

7 geralmente requer menos espaço na direção axial. 

As seguintes são desvantagens dos mancais de rolamento comparados aos man¬ 
cais conformantes de deslizamento hidrodinâmicos: 1 ' 61 

1 mancais de rolamento podem vir a falhar por fadiga; 

2 requerem mais espaço na direção radial; 

3 pobre capacidade de amortecimento; 

4 nível mais elevado de ruído; 

5 alguns têm requisitos de alinhamento mais severos; 

6 custo mais elevado; 

Tipos de mancais de elementos rolantes 

Os mancais de elementos rolantes podem ser agrupados em duas categorias ge¬ 
rais, mancais de esferas e mancais de rolos, ambos com muitas variações dentro 
dessas divisões. Mancais de esferas são mais adequados para aplicações peque¬ 
nas e de alta velocidade. Para sistemas grandes e de carga pesada, mancais de 
rolos têm a preferência. Se há risco de desalinhamento entre eixo e alojamento, 
rolamentos autocompensadores são necessários. Rolamentos de rolos cônicos 
podem lidar com cargas pesadas nas direções radiais e axiais em velocidades mo¬ 
deradas. Para situações com cargas axiais e radiais pesadas em alta velocidade, 
rolamentos de esferas de pista profunda são os melhores. Os coeficientes de atrito 
de vários tipos de mancais são mostrados na Tabela 11-4. 

Os mancais de esferas contêm várias esferas de aço endurecido presas entre duas 
pistas, uma interior e exterior para mancais radiais, ou pistas superior e inferior para 
mancais axiais. Um retentor (também chamado de gaiola ou separador) é usado 
para manter as esferas adequadamente espaçadas ao redor das pistas, como mos¬ 
trado na Figura 11-17. Os mancais de esferas podem suportar cargas axial e radial 
combinadas em diversos graus dependendo do projeto e da construção dos mancais. 
A Figura 11- 17a mostra um mancai de esferas do tipo Conrad ou de ranhura pro¬ 
funda que suportará cargas radiais e axiais moderadas. A Figura 11-177» mostra um 
mancai de esferas de contato angular projetado para lidar com cargas axiais maiores 
em uma direção, bem como com cargas radiais. Alguns mancais de esferas estão 
disponíveis com vedação para protegê-los de materiais estranhos e são selados para 
manter o lubrificante aplicado na fabricação. Os mancais de esferas são mais ade¬ 
quados para cargas mais leves, tamanhos menores e maior velocidade. 

Os mancais de rolos usam rolos retos, cônicos ou abaulados que correm en¬ 
tre pistas, como mostrado na Figura 11-18. Em geral, os mancais de rolos podem 
suportar cargas estáticas e dinâmicas (choque) maiores que os mancais de esferas 
por causa da linha de contato deles e são mais baratos para tamanhos maiores e 
cargas maiores. A menos que os rolos sejam afunilados ou abaulados, eles podem 
suportar uma carga somente em uma direção, seja radial ou axial, conforme o 
projeto do mancai. 
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A Figura 11 -18a mostra um mancai de rolos cilíndricos retos projetado para 
suportar somente cargas radiais. Ele tem atrito muito baixo e flutua axialmente, o 
que pode ser uma vantagem em eixos longos nos quais a expansão térmica pode 
carregar completamente um par de esferas do mancai na direção axial se não for 
montado adequadamente. A Figura 1 l-18è mostra um mancai de agulhas que usa 
rolos de pequeno diâmetro e pode ou não ter uma pista interna ou gaiola. Suas 
vantagens são a capacidade de carga maior devido ao uso completo de todos os 
rolos simultaneamente e a dimensão radial compacta, especialmente se usado 
sem a pista interna. Em tais casos, o eixo contra o qual os rolos correm deve 
ser endurecido e retificado. Apesar de o uso completo do mancai de agulhas ter 
maior capacidade de carga, tem também maior taxa de desgaste do que outros 
tipos com menos valor separados por gaiolas que evitam a fricção entre eles. 

A Figura 11-18c mostra um mancai de rolos cônicos projetado para suportar 
carga axial grande e carga radial. Eles são frequentemente usados como mancais 
de rodas em automóveis e caminhões. Os mancais de rolos cônicos (e outros) 
podem ser separados axialmente, o que torna sua montagem mais fácil que aos 
mancais de esferas, que não podem ser desmontados. A Figura 11-18r/ mostra um 
mancai de rolos esféricos que é autoalinhante ou autocompensador, não permitin¬ 
do que momento algum seja suportado pelo mancai. 

Mancais axiais Mancais de esferas e rolos são também feitos para cargas pu¬ 
ramente axiais, como mostrado na Figura 11.19. Os mancais de rolos cilíndricos 
têm atrito maior que os mancais axiais de esferas devido ao escorregamento que 
ocorre entre os rolos e as pistas (porque somente um ponto no rolo pode igualar 
a velocidade linear variável sobre os raios das pistas) e não devem ser usados em 
aplicações de alta velocidade. 

Classificação dos mancais A Figura 11-20 mostra uma classificação dos tipos 
de MER. Cada uma das categorias principais de esferas e rolos se divide nas sub¬ 
categorias radial e axial. Dentro dessas divisões, muita variedade é possível. São 
oferecidas configurações de carreira simples ou dupla, com a última permitindo 
maior capacidade de carga. Contato unidirecional ou angular é outra escolha, a 
primeira aceitando cargas “puramente” radiais ou carregamento axial e a última 
aceitando uma combinação de ambos. Os mancais de esferas de pista profunda 
são capazes de lidar com cargas em ambas as direções, sendo as radiais elevadas 
e as axiais limitadas, e são os mais comumente encontrados. 

Os mancais de esferas de contato angular podem aguentar cargas axiais mais 
elevadas que os mancais de esferas de pista profunda, mas em somente uma di¬ 
reção. Eles são frequentemente usados aos pares para absorver cargas axiais em 
ambas as direções. Os mancais de esfera de capacidade máxima têm uma fenda 




(a) Mancai de rolos 
cilíndricos 



( b) Mancai de rolos 

agulhados (ou de agulhas) 



(c) Mancai de rolos 
cônicos 



(d) Mancai de rolos esféricos 
(abaulados) 

FIGURA 11-18 

Mancais de rolos. (Cortesia da NTN 
Corporation.) 


(a) Mancai axial de esferas 


(6) Mancai axial de rolos 


FIGURA 11-19 

Mancais axiais. (Cortesia da NTN Corporation.) 
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de enchimento para permitir que sejam inseridas mais esferas do que podem ser 
acomodadas pelos deslocamentos excêntricos das pistas na montagem, como é 
feito com os mancais de esferas de rasgo fundo (tipo Conrad), mas a fenda de 
enchimento limita sua capacidade axial de carga. 

Mancais projetados para serem autoalinhantes têm a vantagem de acomo¬ 
dação de algum desalinhamento do eixo e também criam apoio simples para o 
eixo. Eles também têm atrito muito baixo. Se mancais não autoalinhantes forem 
usados em um eixo, a montagem dos mancais deve ser alinhada cuidadosamente 
para colinearidade e angularidade a fim de evitar a criação de cargas residuais 
nos mancais na montagem, o que reduziria severamente sua vida. 

A Figura 11-21 mostra o intervalo de tamanhos e a classificação dos mancais 
e recomendações de um fabricante relativas ao uso dos vários tipos de mancais 


mancais radiais de esferas 


mancais de esferas de carreira única de pista profunda 


mancais de esferas do tipo de capacidade máxima 


mancais de esferas de carreira única de contato angular 


mancais de esferas duplex 



mancais de esferas de carreira dupla de contato angular 


mancais de esferas de quatro pontos de contato 


mancais de esferas autocompensadoras 



mancais axiais (ou de escoras) de esferas de direção única com face anterior plana 


mancais axiais (ou de escoras) de esferas com anel de assento 


mancais axiais (ou de escoras) de direção dupla com face anterior plana 


mancais axiais de esferas 


mancais axiais (ou de escoras) de direção dupla com anéis de assento 


mancais axiais (ou de escoras) de contato angular de direção dupla 



FIGURA 11-20 

Classificação de mancais de elementos rolantes. (Cortesia da NTN Corporation.) 
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FIGURA 11-21 

Informação de desempenho relativo, tamanho e disponibilidade para mancais de elementos rolantes. (Cortesia da FAG 
Bearings Corp., Stamford, Conn.) 
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* Alguns fabricantes de mancais referem-se 
a isso como a vida B 90 ou C 90 , referindo-se à 
sobrevivência de 90% dos mancais em vez 
de à falha de 10%. 


como um exemplo. Observe que poucos tipos estão disponíveis com tamanho 
em polegadas, mas a maioria está disponível somente em dimensões métricas. A 
coluna intitulada Capacidade indica a habilidade relativa para acomodar cargas 
radiais e axiais para cada tipo. A coluna Velocidade limite usa o mancai do tipo 
Conrad como o padrão para comparações, visto que ele tem uma das melhores 
capacidades em alta velocidade. Consulte os catálogos dos fabricantes de man¬ 
cais para informações adicionais acerca de outros tipos e séries de mancais. Mui¬ 
tos outros estão disponíveis além dos mostrados nestas poucas figuras. 

11.9 FALHA DOS MANCAIS DE ELEMENTOS ROLANTES 

Se houver lubrificante limpo em quantidade suficiente, a falha dos mancais de 
elementos rolantes será por fadiga superficial, como descrito no Capítulo 7. A 
falha é considerada prestes a ocorrer quando a pista ou as esferas (rolos) exibi¬ 
rem a primeira vala. Normalmente, a pista falhará primeiro. O mancai dará um 
aviso audível de que a cavitação começou emitindo ruído e vibração. Ele pode 
continuar funcionando além desse ponto, mas a superfície continuará a se dete¬ 
riorar, o barulho e vibração aumentarão, resultando, mais cedo ou mais tarde, 
em fragmentação ou fratura do elemento rolante e possível entupimento ou dano 
de outros elementos conectados. Se você já teve alguma vez um mancai de roda 
falhando em seu automóvel, você conhece o som desagradável de um mancai de 
elementos rolantes cavitado ou fragmentado ao extremo. 

Qualquer amostra grande de mancais exibirá variações amplas de vida entre 
seus membros. As falhas não se distribuem estatisticamente em uma maneira 
simétrica Gaussiana, mas, pelo contrário, de acordo com a distribuição de Wei- 
bull, que é desviada. Os mancais são geralmente classificados com base na vida, 
expressa em revoluções (ou em horas de operação na velocidade de projeto), 
que espera-se que 90% de uma amostra aleatória de mancais daquele tamanho 
alcancem ou excedam em suas cargas de projeto. Em outras palavras, podemos 
esperar que 10% do lote falhe com aquela carga antes que a vida de projeto seja 
alcançada. Isso é chamado de vida L l0 * Para aplicações críticas, uma porcenta¬ 
gem menor de falha pode ser usada, mas a maior parte dos fabricantes tem padro¬ 
nizado a vida L l0 como o meio de definição da vida característica, sob carga, de 



vida relativa de fadiga 

FIGURA 11-22 


Distribuição típica da vida de mancais de elementos rolantes. (Adaptado da SKF 
USA Inc.) 
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um mancai. O processo de seleção de mancais de rolamento envolve em grande 
parte o uso deste parâmetro para obter qualquer vida desejada sob o carregamen¬ 
to antecipado e as condições de sobrecarga esperadas em serviço. 

A Figura 11-22 mostra uma curva de falha de mancai e a porcentagem de so¬ 
brevivência como uma função da vida relativa de fadiga. A vida L l0 é adotada como 
referência. A curva é relativamente linear até 50% de falhas, que ocorre em uma vida 
5 vezes maior que aquela de referência. Em outras palavras, deve demorar 5 vezes 
mais tempo para 50% dos mancais falharem do que é requerido para 10% falharem. 
Após esse ponto, a curva se torna bastante não linear, mostrando que demorará cerca 
de 10 vezes mais para falharem 80% dos mancais que para falhar 10%, e em 20 ve¬ 
zes a vida L w , haverá ainda uns poucos porcento de mancais originais trabalhando. 

A vida L para outros percentuais de falha além do padrão de 10% pode ser 
calculada pela multiplicação da vida L l0 por um fator de confiabilidade K R toma¬ 
do da curva de distribuição de Weibull que este obedece. 

Lp = K R L w (11.19) 

onde Lé a vida em fadiga expressa em milhões de revoluções. Os fatores K R de 
Weibull para vários percentuais são mostrados na Tabela 11-5. 

11.10 SELEÇÃO DE MANCAIS DE ELEMENTOS ROLANTES 

Uma vez que o tipo de mancai apropriado para a aplicação tenha sido escolhido 
com base nas considerações discutidas anteriormente e delineadas na Figura 11- 
21, a seleção de um mancai de tamanho apropriado depende das magnitudes de 
carga estática e dinâmica aplicadas e da vida desejada até a fadiga. 


Carga dinâmica básica de classificação C 

Extensivos testes feitos pelos fabricantes, baseados em teorias bem-estabeleci- 
das, têm mostrado que a vida em fadiga L l0 dos mancais de rolamento é inver¬ 
samente proporcional à magnitude da carga elevada ao cubo para mancais de 
esferas, e a uma potência de 10/3 para mancais de rolos. Essas relações podem 
ser expressas como 


mancais de esferas: 


mancais de rolos: 



(11.20a) 

(11.20 b) 


onde L l0 é a vida em fadiga expressa em milhões de revoluções, Pé a carga cons¬ 
tante aplicada* e C é a carga dinâmica básica de classificação para o mancai 
específico que é definida pelo fabricante e publicada para cada mancai nos catá¬ 
logos de mancais. A carga dinâmica básica de classificação C é definida como a 
carga que dará uma vida de 1 milhão de revoluções à pista interna. Essa carga C 
é normalmente maior que qualquer carga prática à qual submeteríamos o mancai 
específico, porque a vida desejada é normalmente muito mais alta que 1 milhão 
de revoluções. De fato, alguns mancais falharão estatisticamente se submetidos 
verdadeiramente a uma carga igual a C. Ele é simplesmente um valor de referên¬ 
cia que permite que a vida do mancai seja prevista em qualquer nível das cargas 
reais aplicadas. A Figura 11-23 mostra uma página do catálogo de mancais de um 
fabricante que especifica o valor de C para cada mancai. A velocidade máxima 
limite para cada mancai também é definida. 

Combine as Equações 11.20a e 11.20 b com a Equação 11.19 para obter ex¬ 
pressões para a vida de um mancai a qualquer taxa de falha selecionada. 
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Tabela 11-5 

Fatores de confiabilidade R para uma 
distribuição de Weibull correspondente a 
uma probabilidade de falha P 

P% 

R% 

Kr 

50 

50 

5,0 

10 

90 

1,0 

5 

95 

0,62 

4 

96 

0,53 

3 

97 

0,44 

2 

98 

0,33 

1 

99 

0,21 


* Observe que uma carga constante exter¬ 
na aplicada a um mancai em rotação cria 
cargas dinâmicas nos elementos do mancai 
da mesma maneira que um momento cons¬ 
tante em um eixo em rotação causa tensões 
dinâmicas, porque qualquer ponto em uma 
esfera, rolo ou pista vê a carga vir e ir à me¬ 
dida que o mancai roda. 
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UMA 

ABERTO BLINDAGEM 

Sufixo .Z 



0 





DUAS 

UM 

DOIS 

SELO E 

ABERTO COM 

BLINDADO & 

BLINDAGENS 

SELO 

SELOS 

BLINDAGEM 

ANEL DE RETENÇÃO* 

SELO RADIAL 

2Z 

.RS 

.2RS 

.RSZ 

.NR 

.RSRZR 


Esta configuração é mostrada somente 
para ilustrar os novos padrões de 
vedação. Atualmente alguns 
mancais estão sendo convertidos. 


NÚMERO 

DO MANCAL* 

mm 

DIMENSÕES DO CONTORNO 

FURO DIÂMETRO EXTERNO LARGURA 

polegadas mm polegadas mm polegadas 

DIMENSÕES DO ANEL 

DE RETENÇÃO 
polegadas 

H S t 

RAIO 
MÁXIMO 
DO FILETE 
DO EIXO 
polegadas 

PESO 

APROXIMADO 

lb 

S L 

VELOCIDADE 

LIMITE 

rpm 

C 

CARGA 

NOMINAL 

DINÂMICA 

lb 

C 0 

CARGA 

NOMINAL 

ESTÁTICA 

lb 

6300 

10 

0,3937 

35 

1,3780 

11 

0,4331 

0,125 

1,562 

0,044 

0,025 

0,13 

22000 

1400 

850 

6301 

12 

0,4724 

37 

1,4567 

12 

0,4724 

0,125 

1,625 

0,044 

0,040 

0,15 

20000 

1700 

1040 

6302 

15 

0,5906 

42 

1,6535 

13 

0,5118 

0,125 

1,821 

0,044 

0,040 

0,20 

18000 

1930 

1200 

6303 

17 

0,6693 

47 

1,8504 

14 

0,5512 

0,141 

2,074 

0,044 

0,040 

0,25 

16000 

2320 

1460 

6304 

20 

0,7874 

52 

2,0472 

15 

0,6906 

0,141 

2,276 

0,044 

0,040 

0,34 

14000 

3000 

1930 

6305 

25 

0,9843 

62 

2,4409 

17 

0,6693 

0,195 

2,665 

0,067 

0,040 

0,58 

11000 

3800 

2550 

6306 

30 

1,1811 

72 

2,8346 

19 

0,7480 

0,195 

3,091 

0,067 

0,040 

0,83 

9500 

5000 

3400 

6307 

35 

1,3780 

80 

3,1496 

21 

0,8268 

0,195 

3,406 

0,067 

0,060 

1,07 

8500 

5700 

4000 

6308 

40 

1,5748 

90 

3,5433 

23 

0,9055 

0,226 

3,799 

0,097 

0,060 

1,41 

7500 

7350 

5300 

6309 

45 

1,7717 

100 

3,9370 

25 

0,9843 

0,226 

4,193 

0,097 

0,060 

1,95 

6700 

9150 

6700 

6310 

50 

1,9685 

110 

4,3307 

27 

1,0630 

0,226 

4,587 

0,097 

0,080 

2,50 

6000 

10600 

8150 

6311 

55 

2,1654 

120 

4,7244 

29 

1,1417 

0,271 

5,104 

0,111 

0,080 

3,30 

5300 

12900 

10000 

6312 

60 

2,3622 

130 

5,1181 

31 

1,2205 

0,271 

5,498 

0,111 

0,080 

3,81 

5000 

14000 

10800 

6313 

65 

2,5591 

140 

5,5118 

33 

1,2992 

0,304 

5,892 

0,111 

0,080 

4,64 

4500 

16000 

12500 

6314 

70 

2,7559 

150 

5,9055 

35 

1,3780 

0,304 

6,286 

0,111 

0,080 

5,68 

4300 

18000 

14000 

6315 

75 

2,9528 

160 

6,2992 

37 

1,4567 

0,304 

6,679 

0,111 

0,100 

6,60 

4000 

19300 

16300 

6316 

80 

3,1496 

170 

6,6929 

39 

1,5354 

0,346 

7,198 

0,122 

0,100 

9,53 

3800 

21200 

18000 

6317 

85 

3,3465 

180 

7,0866 

41 

1,6142 

0,346 

7,593 

0,122 

0,100 

11,00 

3400 

21600 

18600 

6318 

90 

3,5433 

190 

7,4803 

43 

1,6929 

0,346 

7,986 

0,122 

0,100 

11,60 

3400 

23200 

20000 

6319 

95 

3,7402 

200 

7,8740 

45 

1,7717 

0,346 

8,380 

0,122 

0,100 

13,38 

3200 

24500 

22400 

6320 

100 

3,9370 

215 

8,4646 

47 

1,8504 

__ 

— 

— 

0,100 

16,34 

3000 

28500 

27000 

6321 

105 

4,1338 

225 

8,8582 

49 

1,9291 

_ 

_ 

_ 

0,100 

17,8 

2800 

30500 

30000 

6322 

110 

4,3307 

240 

9,4488 

50 

1,9685 

— 

— 

— 

0,100 

21,0 

2600 

32500 

32500 

6324 

120 

4,7244 

260 

10,2362 

55 

2,1654 

— 

— 

— 

0,100 

32,3 

2400 

36000 

38000 

6326 

130 

5,1181 

280 

11,0236 

58 

2,2835 

_ 

_ 

_ 

0,12 

40,1 

2200 

39000 

43000 

6328 

140 

5,5118 

300 

11,8110 

62 

2,4409 

— 

— 

— 

0,12 

48,1 

2000 

44000 

50000 

6330 

150 

5,9055 

320 

12,5984 

65 

2,5590 

— 

— 

— 

0,12 

57,8 

1900 

49000 

60000 


* Os números listados para mancais são apenas para mancais abertos. Para mancais fechados, retentores, anéis de retenção, adicione o sufixo ou prefixo indicado abaixo do 
diagrama do mancai. Exemplo: 6300.Z , 6300.RS, 6300.NR, etc. Verifique a disponibilidade de encapsulamento para tamanhos maiores. 

+ Mancais com anéis de retenção disponíveis com vedação ou selo. Adicionar ambos os sufixos. Exemplo: 6300. ZN R, etc. 

* Para mancais lubrificados à graxa sem vedação. Para outras condições, ver a página 114. 

Para informações sobre montagem, ajuste de eixo e alojamento e diâmetro de ressalto, ver páginas 124-132. 

FIGURA 11-23 

Dimensões e cargas nominais para Séries 6300, rolamento de bolas, médio, métrico, ranhura profunda. (Cortesia da FAG 
Bearings Corporation, Stamford Conn.) 


mancais de esferas: 


mancais de rolos: 



(11.20c) 

(11.20 d) 
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Classificação da vida modificada do mancai 

A ASME e ISO adotaram recentemente um novo padrão (ISO 281/2) para o cál¬ 
culo da vida de mancais de rolamento. A Equação 11.20 baseia-se apenas em 
tensões de contato herzianas. O novo padrão também inclui os efeitos de uma 
série de fatores tais como fricção, tensão circular de ajustes de pressão, condição 
de lubrificação e limpeza, carga centrífuga, entre outros. Essa abordagem utiliza 
um critério de tensão de von Mises a fim de incluir tensões por esses fatores. Faz 
uso também dos últimos dados empíricos sobre a resistência à fadiga superficial 
de mancais de aço. Todos esses efeitos são combinados em fator de tensão-vida 
A sl que é então aplicado ao valor tradicional L 10 da Equação 11.20. 


Lasme — Ai/Ao 


( 11 . 21 ) 


Dados de testes mostraram que a Equação 11.21 oferece um cálculo mais 
preciso da vida do mancai que as Equações 11.20. O cálculo do fator A sl é expli¬ 
cado na referência 1301 é um tanto complicado. Tal referência vem com um progra¬ 
ma de computador chamado ASMELife, que calculará a vida projetada L ASME de 
um mancai de qualquer projeto para qualquer conjunto de parâmetros de carga 
e ambientais. O algoritmo para este cálculo é totalmente explicado na obra refe¬ 
renciada e não temos espaço para fazê-lo aqui. Além do mais, o software de fácil 
utilização e barato fornecido para o seu cálculo torna desnecessárias maiores 
explicações. O leitor pode procurar a publicação da ASME para outras informa¬ 
ções. Nos exemplos deste capítulos vamos supor que A sl = 1,0. 


Carga estática básica de classificação C 0 

Deformações permanentes nos rolos e nas esferas podem ocorrer mesmo com car¬ 
gas leves por causa das tensões bem altas dentro de uma área de contato pequena. 
O limite do carregamento estático em um mancai é definido como a carga que irá 
produzir uma deformação total permanente na pista e no elemento rolante em qual¬ 
quer ponto de contato de 0,0001 vezes o diâmetro d do elemento rolante. Deforma¬ 
ções maiores causarão aumento nas vibrações e barulho, e podem levar a uma falha 
prematura por fadiga. As tensões requeridas para causar essa deformação estática 
0,0001 d em mancais de aço são muito elevadas, variando de cerca de 4 GPa (580 
kpsi) em mancais de rolos a 4,6 GPa (667 kpsi) em mancais de esferas. Os fabri¬ 
cantes de mancais publicam a carga básica estática de classificação C 0 para cada 
mancai, calculada de acordo com as padronizações da AFBMA. Esse carregamento 
pode às vezes ser excedido sem falha, especialmente se as velocidades de rotação 
forem baixas, o que evita o problema da vibração. Em geral, requer-se uma carga 
de 8C 0 ou mais para fraturar um mancai. A Figura 11-23 mostra uma página do 
catálogo de um fabricante de mancai que especifica o valor de C 0 para cada mancai. 


EXEMPLO 11-3 


Seleção de mancais de esferas para um eixo projetado 

Problema Selecione mancais radiais de esferas para o eixo mostrado na 
Figura 11-5. O eixo foi projetado no Exemplo 10-1. 

Dados As cargas transversais máximas no eixo na posição dos man¬ 

cais são 16 lb em R 1 e 54 lb em R 2 . Como a carga em R 2 é 4x 
aquela em R v um projeto pode ser criado para R, e usado tam¬ 
bém para R v O diâmetro do eixo em R 1 eR 2 é 0,591 in, baseado 
na escolha de tentativa de um mancai de 15 mm de diâmetro 
interno no Exemplo 10-1. A velocidade do eixo é 1725 rpm. 

Hipóteses As cargas axiais são desprezíveis. Uma taxa de falha de 5% é 
desejável. 
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Encontre As vidas de fadiga dos mancais para ambas as posições no eixo. 
Solução 


1 A partir da Figura 11-23, escolha um mancai #6302 com 15 mm de diâme¬ 
tro interno. Seu fator de classificação de carga dinâmica éC = 1930 lb. A 
classificação de carga estática é C 0 = 1200 lb. A carga estática aplicada é de 
54 lb sendo obviamente muito abaixo da capacidade estática do mancai. 

2 A partir da Tabela 11-5, escolha o fator para uma taxa de falha de 5%: K R = 
0.62. 


3 Calcule a vida projetada com as Equações 11.19 e 11.20 a ou a combinação 
delas, Equação 11.20c. Observe que a carga equivalente neste caso é sim¬ 
plesmente a carga radial aplicada devido à ausência de qualquer força axial. 
Para a carga de reação maior de 54 lb em R 2 : 


L, n = \- \ = 


f 1930 


= 45E3 milhões de revs = 45E9 revs 


Lp — K R L ía 


{ 54 

0,62(45£9) = 27,9£9 revs 


(a) 


4 Para a carga de reação menor de 16 lb em R t : 

T = |^j = ^ j = l,75Zs6 milhões de revs = 1,75£T2 revs 
L P = K R L l0 = 0,62(1,75E12) = 1.09E12 revs (b) 


Isso mostra a relação não linear entre a carga e a vida. Uma redução de 3,5x 
na vida resulta em um aumento de 38x na vida em fadiga. Esses mancais 
estão obviamente carregados muito levemente, mas seu tamanho foi ditado 
pelas considerações de tensões no eixo. 

5 Da Figura 11-23, essa velocidade limite do mancai é 18000 rpm, bem acima 
da velocidade de operação de 1725 rpm. 


Cargas radial e axial combinadas 

Se as cargas axial e radial forem aplicadas ao mancai, uma carga equivalente 
deve ser calculada para uso na Equação 11.20. A AFBMA recomenda a seguinte 
equação: 

P = XVF r + YF a (11.22a) 

onde P = carga equivalente 

F r = carga radial constante aplicada 
F a = carga axial constante aplicada 

V = um fator de rotação (ver a Figura 11-24) 

X = um fator radial (ver a Figura 11-24) 

Y = um fator axial (ver a Figura 11-24) 

O fator de rotação V é 1 para um mancai com um anel interno rodando. Se 
o anel externo rodar, V é aumentado para 1,2 para certos tipos de mancais. Os 
fatores Xe Y variam com o tipo de mancai e se relacionam à habilidade do tipo de 
mancai em acomodar cargas axiais bem como radiais. Os valores de V, X e Y são 
definidos pelos fabricantes de mancais em tabelas como a reproduzida na Figura 
11-24. Os tipos de mancais, como de rolos cilíndricos, que não suportam cargas 
axiais não estão incluídos nessa tabela. Um fator e também é especificado para 
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os tipos de mancais na Figura 11-24 e define a razão mínima entre as forças axial 
e radial abaixo da qual a força axial pode ser ignorada (colocada igual a zero) na 
Equação 11.22 b. 

se < e então X = 1 e Y=0 (11.22 b) 

VF r 


Fatores V, X e Y para mancais radiais 


Tipo de mancai 

Em relação 
à carga o 

Mancais de fila 
única D 

Mancais de fila dupla 2) 

e 

anel inte 

Rodan¬ 

do 

rno esta: 

Estacio¬ 

nário 

^>e 

VF r 

VF r ~ 

^>e 

VF r 


V 

V 

X 

Y 

X 

Y 

X 

Y 

(3) 

Mancais de 
esferas de 
ranhura de 
contato 
radial 

(4) 

F 

Q 

(5) 

F a 

izD i 










0,014 

0,028 

0,056 

0,084 

0,11 

0,17 

0,28 

0,42 

0,56 

25 

50 

100 

150 

200 

300 

500 

750 

1000 

i 

1 

L 

' 

J 

1 

1 

L 

2 

' 

i 

0 , 

1 

i 

56 

' 

2.30 
1,99 
1,71 

1,55 

1,45 

1.31 

1,15 

1,04 

1,00 

i 

' 

i 

1 

L 

’ 

l 

0 , 

1 

56 

2.30 
1,99 

1,71 

1,55 

1,45 

1.31 

1,15 

1,04 

1,00 

0,19 

0,22 

0,26 

0,28 

0,30 

0,34 

0,38 

0,42 

0,44 

20° 

25° 

30° 

35° 

40° 

T 

i 

* 

t 

1,2 

* 

0,43 

0,41 

0,39 

0,37 

0,35 

1,00 

0,87 

0,76 

0,66 

0,57 

T 

i 

* 

1,09 

0,92 

0,78 

0,66 

0,55 

0,70 

0,67 

0,63 

0,60 

0,57 

1,63 

1,44 

1,24 

1,07 

0,93 

0,57 

0,68 

0,80 

0,95 

1,14 

Mancais de esfera de 
autoalinhamento 

i 

1 

0,40 

0,4 cot a 

i 

0,42 cot a 

0,65 

0,65 cot a 

1,5 tg a 

Mancais de rolos cônicos 
de autoalinhamento 

i 

1,2 

0,40 

0,4 cot a 

i 

0,45 cot a 

0,67 

0,67 cot a 

1,5 tg a 


r a < 

(1) Para mancais de fila única, quando yf = e, use X = 1 e Y = 0. 

Para mancais de esfera ou rolo de duas filas simples (isoladas) de contato angular montadas "face com face” ou "costa 

com costa" use os valores de X e Y que se aplicam a mancais de fila dupla. Para mancais de duas ou mais filas montandos 

“em tandem" use os valores de X e Y que se aplicam para mancais de fila única. 

(2) Mancais de fila dupla são supostamente simétricos. 

(3) Valores máximos permissíveis de ^ dependem do projeto do mancai. 

(4) C 0 é a carga estática nominal básica. 

(5) As unidades são libras e polegadas. 

Valores de X, Y e e para carga ou ângulo de contato diferentes daqueles mostrados na tabela são obtidos por interpolação linear. 

FIGURA 11-24 

Fatores V, X e Y para mancais radiais. (Cortesia da SKF, USA Inc.) 
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Procedimentos de cálculo 

As Equações 11.20 e 11.22 podem ser resolvidas conjuntamente para qualquer 
situação na qual a força aplicada ou a vida desejada de fadiga seja conhecida. 
Normalmente, as cargas radial e axial que atuam na localização de cada mancai 
serão conhecidas a partir da análise de cargas de projeto. Frequentemente, um 
tamanho aproximado de eixo será conhecido a partir dos cálculos de tensões e 
deformações. É preciso, então, consultar um catálogo de mancais, selecionar um 
mancai de teste e extrair os valores de C, C 0 , V, X e Y. A carga efetiva P pode ser 
encontrada pela Equação 11.22 e usada na Equação 11.20 com C para encontrar 
a vida prevista de fadiga L. 

Alternativamente, sendo que V, X e Y dependem somente do tipo, mas não 
do tamanho de um mancai, eles podem ser determinados primeiro e as Equações 
11.20 e 11.22 resolvidas simultaneamente para o valor do fator de carga dinâmi¬ 
co C requerido para alcançar a vida desejada L. Os catálogos de mancais podem 
ser consultados para encontrar um mancai de tamanho conveniente com o valor 
necessário de C. Em ambos os casos, a carga estática deve também ser compara¬ 
da ao fator de carga estática C 0 para o mancai escolhido para se precaver contra 
deformações excessivas. 


EXEMPLO 11-4 


Seleção de mancais de esferas para cargas radial e axial 
combinadas 


Problema Selecione um mancai de esferas de ranhura funda para o car¬ 
regamento especificado e a vida desejada. 

Dados A carga radial F r = 1686 lb (7500 N) e a carga axial F a = 1012 

lb (4500 N). A velocidade do eixo é 2000 rpm. 

Hipóteses Um mancai de esferas do tipo Conrad de ranhura profunda 
será usado. O anel interno gira. 

Encontre Um mancai de tamanho conveniente para uma vida dada L 10 
de 5E8 revoluções. 

Solução 


1 Tente um mancai #6316 da Figura 11 -23 e extraia seu valor como: C = 
21200 lb (94300 N), C 0 = 18000 lb (80000 N) e máxima rpm = 3800. 

2 Calcule a razão F a / C 0 : 


F a = 1012 
C 0 “ 18000 


0,056 


(a) 


e leve esse valor à Figura 11-24 para encontrar o valor correspondente de e 
= 0,26 para mancais de esferas de contato radial. 

3 Forme a razão F a / (VF r ) e compare-a ao valor de e. 


K 

VF r 


1012 

1(1686) 


= 0,6 > e = 0,26 


(b) 


Observe que V = 1 porque o anel interno está rodando. 

4 Como a razão no passo 3 é > e, extraia o valor dos fatores Xe K da Figura 
11-24 como X = 0,56 e Y= 1,71 e use-os para calcular a carga equivalente 
das Equações 11-22. 

p = xVF r + YF a = 0,56(l)(l686) + l,7l(l012) = 2675 lb (c) 
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5 Use a carga equivalente na Equação 11.21 e encontre a vida L l0 para este 
mancai. 

L = j - ^ ~ 26 J 5 j = 5,0E2 milhões de revs = 5,0£8 revs (d) 

Esse resultado na verdade exigiu algumas iterações, tentando vários núme¬ 
ros de mancais antes de descobrir que este daria a vida desejada. 

6 Os modelos EX11-04 encontram-se no CD-ROM. O modelo para Mathcad 
fornece uma abordagem alternativa para a solução deste exemplo. 


11.11 DETALHES DA MONTAGEM DOS MANCAIS 

Os mancais de rolamento são feitos com tolerâncias apertadas nos diâmetros in¬ 
terno e externo para permitir o encaixamento por pressão no eixo ou no encaixe. 
As pistas do mancai (anéis) devem ser acopladas bem apertadas ao eixo e ao en¬ 
caixe para garantir que o movimento somente ocorra dentro do mancai de baixo 
atrito. O encaixe sob pressão dos anéis pode levar a dificuldades na montagem 
ou, em alguns casos, na desmontagem. Vários arranjos de engaste são usados 
comumente para prender o anel interno ou o externo sem um ajuste à pressão, o 
outro sendo segurado por pressão. O anel interno é usualmente fixado contra um 
ressalto no eixo. As tabelas nos catálogos de mancais apresentam os diâmetros 
recomendados para os ressaltos de eixo, que deveriam ser observados para evitar 
interferência com selos e blindagens. Os raios máximos permitidos dos filetes 
para manter livres os cantos dos anéis também são definidos pelos fabricantes. 

A Figura 1 1-25a mostra o arranjo de uma porca e uma arandela de trava usado 
para engastar o anel interno ao eixo para evitar um encaixe por pressão. Os fabri¬ 
cantes de mancais fornecem porcas especiais e arandelas padronizadas para en¬ 
caixar seus mancais. A Figura 11-25 b mostra um anel de fixação usado para fixar 
axialmente o anel interno, que seria prensado ao eixo. A Figura 1 l-25c mostra o 
anel exterior engastado axialmente à estrutura e o anel interno fixado por um espa- 
çador (bucha) entre o anel interno e uma flange externa adicional no mesmo eixo. 




FIGURA 11-25 

Métodos de montagem de mancais. (Fonte: SKF Engineering Data, SKF, USA Inc., 1968.) 
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FIGURA 11-26 

Mancais em um eixo, um fixo axialmente e um livre (flutuando) axialmente. 
(Fonte: SKF Engineering Data, SKF USA Inc, 1968.) 


Pares de mancais no mesmo eixo são comumente necessários para prover 
suporte de momento. A Figura 11-26 mostra um arranjo possível para prender 
axialmente a montagem sem arriscar a introdução de forças axiais aos mancais 
por expansão térmica das partes. As pistas internas de ambos os mancais são 
fixadas axialmente com uma porca no lado esquerdo e um espaçador entre eles. 
A pista externa do mancai no lado direito é presa (engastada) axialmente à es¬ 
trutura, mas a pista externa do mancai no lado esquerdo está “livre” axialmente 
no encaixe para permitir a expansão térmica. Pode haver a tentação de pren¬ 
der ambos os mancais, mas isso não seria sábio. É considerada uma boa prática 
prender axialmente uma montagem longa somente em um ponto para evitar as 
forças axiais nos mancais induzidas pela expansão térmica. Uma outra forma de 
conseguir isso é usar somente um mancai que possa suportar uma carga axial (por 
exemplo, um mancai de esferas) e usar um mancai de rolos cilíndricos ou outro 
tipo de mancai que não possa suportar cargas axiais ao longo de seus elementos 
rolantes na outra extremidade do eixo. 

11.12 MANCAIS ESPECIAIS 

Muitos outros tipos e arranjos de mancais de elementos rolantes estão disponí¬ 
veis. Unidades de blocos de almofada e de flange empacotam mancais de esferas 
ou rolos padronizados em estruturas de ferro fundido que facilitam a fixação dos 
mancais a superfícies horizontais ou verticais. A Figura 11 -27 mostra um bloco 
de almofada e uma unidade de flange. 

Seguidores de camo, como mostrado na Figura 11-28, são feitos com man¬ 
cais de esferas ou rolos e uma pista externa especial que pode correr diretamente 
contra a superfície do camo. Eles estão disponíveis com rosca de montagem com¬ 
pleta (como mostrado) ou com um furo para montar em uma barra ou rosca. As 
extremidades de barra são tipicamente uma única bola esférica em um soquete 
projetado para atar a barras e proporcionar uma conexão de baixo atrito entre 
elos e com autoalinhamento em um mecanismo como mostrado na Figura 11-29. 

O movimento linear é facilmente guiado com buchas planas, mas haverá 
níveis moderados de atrito. Para atrito menor em movimento linear, há buchas 
de esferas disponíveis, como mostrado na Figura 11-30. Estas requerem eixos 
especiais endurecidos e acabados feito para tolerâncias fechadas. O alinhamento 
de eixos paralelos deve ser feito muito precisamente para obter as vantagens de 
baixo atrito dos mancais de esferas em linha. Contudo, eles não são tão capazes 
de absorver cargas de impacto quanto uma bucha plana. 
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FIGURA 11-27 



(a) Mancai de unidade de bloco de almofada e ( b ) mancai de unidade de montagem de flange. (Cortesia da McGill 
Manufacturing Co. Inc. r Bearing Division, Valparaiso, Ind.) 



FIGURA 11-28 

Seguidor de camo com mancai de rolos. (Cortesia da Roller Bearing Company of 
America, Newtown Pa.) 




FIGURA 11-29 


Extremidade esférica de barra. (Cortesia da Morse Chain, Division of Borg-Warner 
Corp., Aurora, III.) 



FIGURA 11-30 

Bucha de esferas em linha. (Cortesia 
da Thompson Industries Inc., 
Manhasset, N.Y.) 
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11.13 ESTUDO DE CASO 

O Estudo de Caso 10A, que foi definido no Capítulo 9, descreve o projeto de 
um testador para a medida dinâmica das acelerações e forças de um camo- 
-seguidor. A natureza sensível dessas medidas requer que somente mancais de 
escorregamento (deslizamento) possam ser usados, porque as vibrações e o ba¬ 
rulho dos mancais de elementos rolantes contaminariam as medidas. Continu¬ 
aremos agora aquele estudo de caso com o projeto dos mancais para o seu eixo 
principal de camo. 


§ 

N. de T: Cam Dynamic Test Fixture, ou 
seja, Dispositivo de Ensaio Dinâmico de 
Camo. 


ESTUDO DE CASO 10B 


Projeto de mancais hidrodinâmicos para dispositivo de teste de camo 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Determine as condições hidrodinâmicas nos mancais para o eixo 
do camo no CDTF. 5 

O camo gera uma força dinâmica máxima de 110 lb a uma velo¬ 
cidade máxima de 180 rpm (3 rps), como definido no Estudo de 
Caso 10A. O volante pesa 220 lb e está localizado no meio entre 
os dois mancais. A temperatura do volume de óleo está contro¬ 
lada a 200° F. O eixo do camo tem 2 in de diâmetro e o projeto 
preliminar dos mancais permitiu até 2 in de comprimento. 

Mancais planos devem ser usados, mesmo porque mancais de 
elementos rolantes introduziriam muito barulho. Buchas de 
bronze poroso são propostas. Use uma razão de folga de 0,001. 
Tente óleo mineral de SAE 30 W (ISO VG 100). Reservatórios de 
óleo por gravidade estão previstos para cada mancai. 

Ver as Figuras 9-8 (repetida na página seguinte) e 11-31. 


1 Encontre as forças de reação atuando em cada mancai a partir das forças aplica¬ 
das e dimensões definidas na Figura 11-31. Some os momentos em torno de (?, e 
pressuponha que as forças para cima são positivas. 


= 0 = -110 (—4,5) + [-220(3,125)] + 6,25R 2 
R 2 = 30,8 lb 


(a) 


= 0 = -110 - 220 + 30,8 + R j 
R, = 299,2 lb 


(b) 


O mancai em R l absorve a maior parte da carga, portanto projetaremos para essa 
força. 

2 Um óleo ISO VG100 foi sugerido. A Figura 11-1 dá a viscosidade para esse óleo 
a 200°F de cerca de 1,5 preyn. 

3 Encontre a pressão média no mancai para o comprimento suposto de 2 in. 

P 299,2 c . . . 

P ^ = Ü = T ( ^ = 74 ’ 8psi (c) 

4 Encontre a folga diametral no mancai para a razão de folga suposta. 
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Seção transversal de um eixo de camo para o dispositivo de teste dinâmico de camo do Estudo de Caso 10. 


c d = 0,001(2) = 0,002 in 

c r = c d j 2 = 0,001 in (d) 

5 Encontre a velocidade de superfície do eixo no mancai. 

U = ndrí = 7t(2)(3) = 18,85 in/s (e) 


6 Como a carga e a velocidade são conhecidas e as dimensões estão pressupostas, 
bem como a viscosidade, a Equação 11.8b pode ser resolvida para o parâmetro 
adimensional K e . 


Pc ; _ 299,2(0,001)' 

r|M 3 (1,5£-6)(18,85)(2) 3 


(/) 


7 O número de Ocvirk pode ser calculado a partir da Equação 11.12c. 

O n = 4kK c = 47t(l,323) = 16,6 (g) 

O projeto do mancai é viável com base neste número aceitável de Ocvirk. 

8 A razão de excentricidade pode ser encontrada pela Equação 11.13b, que se ajus¬ 
ta melhor aos dados experimentais que a equação teórica. 

e = 0,21394 + 0,38517^0,, - 0,0008(0 W - 60) 

= 0,21394 + 0,385171og(l6,6) - 0,0008(16,6 - 60) = 0,719 (b) 
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9 A espessura mínima do filme é encontrada pela Equação 1 1.4b. 

h mm = c r (l - e) = 0,001(1 - 0,719) = 0,000281 in (281 pin) (i) 

Esta é uma espessura de filme abundante para proteger até um mancai pobremen¬ 
te acabado, o que não é o caso. 

10 O modelos CASE10B encontram-se no CD-ROM. 


11.14 RESUMO 

Pode-se obter baixo atrito em uniões de deslizamento ou rotação com mancais 
planos lubrificados hidrostaticamente, hidrodinamicamente ou com mancais de 
elementos rolantes. Cada um tem seu conjunto de vantagens e desvantagens. 

Os mancais hidrostáticos usam uma fonte de fluido a alta pressão para sepa¬ 
rar as superfícies mesmo quando nenhum movimento relativo estiver presente. 
Ar, água ou óleo podem ser usados como fluido. Os mancais a ar têm essencial¬ 
mente atrito e desgaste zero. Um Hovercraft, por exemplo, é suportado em “um 
mancai a ar”. 


Os mancais hidrodinâmicos usam o movimento relativo das superfícies para 
bombear o lubrificante entranhado (usualmente óleo) ao redor do anel entre o 
eixo e o mancai. Um mancai hidrodinâmico projetado adequadamente separa 
as duas partes com um filme de óleo quando em movimento e não tem contato 
metal com metal, exceto na partida e na parada. Se o óleo for mantido limpo e 
em quantidade suficiente, é possível ter desgaste praticamente zero e atrito muito 
baixo. Duas superfícies que se “conformam ou ajustam” geometricamente, como 
um eixo em um furo, aprisionam o lubrificante e prontamente formam o filme de 
óleo de suporte. 

Uniões geometricamente não conformantes, como contato camo-seguidor, 
dentes de engrenagens e mancais de esferas, tendem a expelir o fluido em vez 
de aprisioná-lo, dificultando atingir-se a separação de filme completo das super¬ 
fícies. A lubrificação elasto-hidrodinâmica (EHD) refere-se à combinação da 
deflexão elástica de uma área de contato entre duas superfícies não conformantes 
(análoga à área de contato entre o pneu e a estrada) e o bombeamento do fluido 
entre as superfícies “aplainadas” para criar pelo menos um filme hidrodinâmico 
parcial. Essas uniões frequentemente têm alguma combinação de filme de fluido 
e contato de metal com metal nas asperezas das superfícies. Assim, o desgaste 
pode ser mais elevado que em uma união hidrodinâmica conformante. As espes¬ 
suras mínimas de fluido e filme entre as superfícies em comparação com a rugo¬ 
sidade composta das superfícies determina quanto contato de asperezas ocorre. 
Na ausência de quantidade suficiente de lubrificante, velocidade ou geometria 
para formar um filme de fluido de separação, um mancai passará à condição de 
lubrificação de contorno, na qual ocorrem contato metálico e desgaste. 


* Quando os vagões de locomotivas foram 
convertidos de mancais planos hidrodinâmi¬ 
cos a mancais de elementos rolantes, muitos 
anos atrás nos EUA, comboios de vagões 
que antes necessitavam de dois motores 
para a partida (mas somente um para man¬ 
tê-los em movimento) puderam começar a 
se mover com somente um motor. 


Os mancais de rolamento encontram-se disponíveis comercialmente em uma 
variedade de configurações que usam esferas ou rolos de aço endurecido aprisio¬ 
nados entre pistas de aço endurecido ou anéis. Como o contato é de rolamento, 
com pouco ou nenhum escorregamento, o atrito é baixo estática ou dinamica¬ 
mente. O torque de partida é significativamente menor para mancais de rolamen¬ 
to que para mancais hidrodinâmicos* (os quais requerem uma velocidade relativa 
para estabelecer o filme de fluido de baixo atrito). Existem mancais de rolamento 
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que podem acomodar cargas radias, axiais ou uma combinação de ambos os ti¬ 
pos. O estado de lubrificação em mancais de rolamento será elasto-hidrodinâmi- 
co, de contorno ou alguma combinação dos dois referida como uma lubrificação 
parcial EHD. O projeto com mancais de rolamento geralmente envolve a seleção 
apropriada de um mancai entre aqueles disponíveis comercialmente. Os fabrican¬ 
tes definem os parâmetros de carga e vida com base na carga para a qual se espera 
que 90% de um lote de mancais sobrevivam a 1 milhão de revoluções da pista 
interna. Esses dados e outros fornecidos pelos fabricantes são usados para calcu¬ 
lar a vida esperada de um mancai sob a carga dada e as condições de velocidade 
da aplicação. As companhias de mancais fornecerão assistência para selecionar o 
mancai adequado para qualquer aplicação. 

Equações importantes usadas neste capítulo 

Viscosidade absoluta contra a viscosidade cinemática (Seção 11.2): 

q = np (11.1) 


Equação de Petroff para torque sem carga (Seção 11.5): 

t 0 = n- 


_2 i3 7 / 

n d ln 


(11.2c) 


Razão de excentricidade (Seção 11.5): 


e 

£ = — 


(11.3) 


Espessura do filme de lubrificante em mancai hidrodinâmico (Seção 11.5): 

h = c r (l + ecos0) (11.4a) 

h nàn = c , (! - e ) K-*, =%(! + £) ( 11 Ah ') 


Pressão média em um mancai hidrodinâmico (Seção 11.5): 


Pméd,a A ld 


(11.6c/) 


Equações de Sommerfeld para pressão e carga em um mancai infinito (Seção 11.5): 

6e(sen0)(2 + ecos©) 


_ qí/r 

P c r (2 + e 2 )(l + ecos0) 2 


+ Po 


p = 


11 Í/Zr 


I2ne 


(2 + E >)(l + E -) 


1/2 


(11.6a) 


(11.6 b) 


Equações de Ocvirk para pressão e carga em mancais curtos (Seção 11.5): 


V[U 
P = —T 

rc, 


( 


/ 2 
v4' Z , 


3e sen 0 


(l + £ cos 0) 


(11.7/1) 
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P = K. 


ri ur 


( 11 . 8 / 7 ) 


Kr = 


;[V(l-e’) + 16e 2 ]" 


Localização da pressão máxima em um mancai curto (Seção 11.5): 

f 1 - VT+ 24e 2 ^ 


9,„„, = COS 1 


V 


4e 


/ 


Localização da carga resultante em um mancai curto (Seção 11.5): 

i ( K \l 1 - e 2 
4e 


<t> = tg~ 


Torque em um mancai hidrodinâmico (Seção 11.5): 

d 3 l(n' - n') K 2 


T,=i V 


«, 1/2 


M) 

T r =T S + P e sen <|) 

Perda de potência em um mancai hidrodinâmico (Seção 11.5): 

O = T r co = 271'/’ (nó - «i) N-m/s ou in-lb/s 

Coeficiente de atrito em um mancai hidrodinâmico (Seção 11.5): 

= / = Tjr_ = 2T r 

^ P P Pd 

Número de Ocvirk para um mancai hidrodinâmico curto (Seção 11.6): 


o N = 


/ \ 
P tnédia 


(c \ 
L d 

\ J 

wJ 

{ d ) 


= 471 K c 


(11.8c) 


(11.7c) 

(11.8a) 

(11.9c) 

(11.9a) 

( 11 . 10 ) 

(11.11) 

(11.12c) 


Relação teórica entre o número de Ocvirk e a razão de excentricidade (Seção 11.6): 

j[ti 2 (l - e 2 ) + 16e 2 p 


Ks\ 


O,, 


M) 


(11.13a) 


Relação empírica entre o número de Ocvirk e a razão de excentricidade 
(Seção 11.6): 

E x = 0,21394+ 0,385171og O n -0,0008(0^ - 60) (11.13/7) 

Espessura específica do filme (Seção 11.7): 

a = *cAK+< 


(11.14a) 
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K =\ h mn 

Espessura mínima de filme para contato cilíndrico EHD (Seção 11.7) 


h mn = 2,65R'{aE')° 
2 


k E’R’j 


IE'R' 


E' = 


m l + m 2 1 - Vl 2 1 - 


(11.14 ti) 

(11.16) 
(11.17b) 


Espessura mínima de filme para contato geral (elíptico) EHD (Seção 11.7) 


h mm = 3,63R’{aE’) 


,\ 0,49 


í T\oU) 

0,68 

p 

{E'R') 

l 1 e ) 

E'(R'f 


- 0,073 


Relação vida-carga para mancais de elementos rolantes (Seção 11.10) 


mancai de esferas: 


mancai de rolos: 


L = |£ 

L io I - 


10/3 


Carga equivalente para mancais de elementos rolantes (Seção 11.10) 

P = XVF r + YF„ 


(11.18) 

(11.20a) 

(11.206) 

(11.22a) 
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FIGURA P11-1 

Projeto do eixo para o Problema 11-1. 



Pressuponha que 
os mancais 
atuem como 
apoios simples. 


11.16 PROBLEMAS 

*11-1 O eixo mostrado na Figura PI 1-1 foi projetado no Problema 10-1. Para o(s) 

dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela PI 1-1 e para o diâmetro correspon¬ 
dente do eixo encontrado no Problema 10-1, projete mancais convenientes para su¬ 
portar a carga por pelo menos 7£7 ciclos a 1500 rpm. Escreva todas as hipóteses. 

(a) Usando mancais de luvas de bronze lubrificadas hidrodinamicamente com 
O n = 20, 1 / d = 1,25 e uma razão de folga de 0,0015. 

(b) Usando mancais de esferas de ranhura profunda com 10% de taxa de falha. 
11-2 O eixo mostrado na Figura PI 1-2 foi projetado no Problema 10-2. Para o(s) 

dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela PI 1-1 e para o diâmetro correspon¬ 
dente do eixo encontrado no Problema 10-2, projete mancais convenientes para su¬ 
portar a carga por pelo menos 3ES ciclos a 2500 rpm. Escreva todas as hipóteses. 

(a) Usando mancais de luvas de bronze lubrificadas hidrodinamicamente com 
O n = 30, 1 / d = 1,0 e uma razão de folga de 0,002. 

(b) Usando mancais de esferas de ranhura profunda com 10% de taxa de falha. 

* 11-3 Um óleo tem viscosidade cinemática de 300 centistokes. Encontre sua viscosi¬ 

dade absoluta em centipoise (cP). Suponha uma gravidade específica de 0,89. 

11-4 Um óleo tem viscosidade cinemática de 2 (ireyn. Encontre sua viscosidade ab¬ 
soluta em in 2 /s. Suponha uma gravidade específica de 0,87. 

* 11-5 Encontre o torque sem carga de Petroff para o mancai de deslizamento no Estu¬ 

do de Caso 10B. 

* 11-6 Encontre a espessura mínima do filme para um mancai longo com: 45 mm de 

diâmetro, 200 mm de comprimento, e = 0,55, razão de folga = 0,001, 2500 rpm, 
óleo ISO VG 46 a 150°F. 


Tabela P11-0 + 

Matriz de problemas/tópicos 

11.2 Viscosidade 
11-3, 11-4, 11-23, 11-24 

11.5 Teoria da lubrificação 
11-5, 11-6, 11-7, 11-9, 11-10, 11-11, 
11 - 12 , 11-13, 11-14, 11-15, 11-25,77-39 
a 11-42 

11.6 Mancais de rolamento 
hidrodinâmicos 

11-la, ll-2a, 11-8, 77-77», 77-79» 

11.7 Contato de EHD 

11 - 16 , 11 - 18 , 11 - 20 , 11 - 21 , 11-43 

11.10 Contato de rolamento 
77-76, 77-26, 77-776, 77-796, 11-22,11- 

26,11-27,11-28,11-29,11-30,11-31, 
11-32,11-33,11-34,11-35,11-36,11-37, 
11-38,11-44.11-45 


Tabela P11-1 

Dados para os problemas 




Linha 

/ 

a 

6 

P ou p 

T min 

T max 

a 

20 

16 

18 

1000 

0 

2000 

b 

12 

2 

7 

500 

-100 

600 

c 

14 

4 

12 

750 

-200 

400 

d 

8 

4 

8 

1000 

0 

2000 

e 

17 

6 

12 

1500 

-200 

500 

f 

24 

16 

22 

750 

1000 

2000 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas 
similares, tendo o mesmo número após o 
hífen em capítulos anteriores. 
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Projeto do eixo para o Problema 11-2. 



Pressuponha que 
os mancais 
atuem como 
apoios simples. 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares, tendo o mesmo núme¬ 
ro após o hífen em capítulos anteriores. 


*11-7 Encontre os torques e a potência perdida no mancai do Problema 11-6. 

*11-8 Uma máquina de papel processa rolos de papel tendo uma densidade de 948 kg/ 
m\ O rolo de papel tem 1,50 m diâmetro externo x 22 cm diâmetro interno x 
3,23 m de comprimento e é biapoiado em um eixo de aço de 22 cm de diâmetro 
externo. O rolo gira a 50 rpm. Projete mancais curtos apropriados de bronze de l 
/ d= 0,75, lubrificados hidrodinamicamente de filme completo, para suportar o 
eixo em cada extremidade. Especifique a viscosidade necessária do lubrificante 
a 180°F. Escreva todas as hipóteses. 

11-9 Encontre a espessura mínima do filme para um mancai longo com os seguintes 
dados: 30 mm de diâmetro, 130 mm de comprimento, 0,0015 de razão de folga, 
1500 rpm, óleo ISO VG 100 a 200°F e suportando uma carga de 7 kN. 

*11-10 Encontre a espessura mínima do filme para um mancai com estes dados: 45 mm 
de diâmetro, 30 mm de comprimento, 0,001 de razão de folga, 2500 rpm, óleo 
ISO VG 46 a 150°F. 

11-11 Encontre a espessura mínima do filme para um mancai com estes dados: 30 mm 
de diâmetro, 25 mm de comprimento, 0,0015 de razão de folga, 1500 rpm, 0 N = 
30, óleo ISO VG 220 a 200°F. 

11-12 O Problema 7-12 estimou o volume do desgaste de adesivo esperado de um 
eixo de aço de 40 mm rodando a 250 rpm para 10 anos em uma bucha plana 
de bronze com uma carga transversal de 1000 N para ambas as condições de 
boa e má lubrificação. Se a bucha tem l / d = 0,5 e uma razão de folga de 0,001, 
defina a viscosidade do lubrificante em preyn necessária para obter uma boa 
lubrificação. 

11-13 Encontre os torques e a perda de potência no mancai do Problema 11-9. 

*11-14 Encontre os torques e a perda de potência no mancai do Problema 11-10. 

11-15 Encontre os torques e a perda de potência no mancai do Problema 11-11. 

11-16 O Problema 7-16 determinou que a meia-largura da área de contato para uma 

esfera de aço de 0,787 in de diâmetro rolada contra uma placa plana de alumínio 
com uma força de 224,81 lb é 0,020 in. Supondo que a esfera role a 1200 rpm, 
determine sua condição de lubrificação com um óleo ISO VG 68 a 150°F. Supo¬ 
nha R q = 10 min (esfera), R q = 64 min (placa). 

*11-17 O eixo mostrado na Figura PI 1-3 foi projetado no Problema 10-17. Para os va¬ 
lores na(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela PI 1-1 e o diâmetro correspondente 
do eixo encontrado no Problema 10-17, projete mancais apropriados para supor¬ 
tar a carga para pelo menos 1£8 ciclos a 1800 rpm. Escreva todas as hipóteses. 

(a) Usando mancais de deslizamento de bronze lubrificados hidrodinamica¬ 
mente com 0 N = 15, l/d = 0,75 e razão de folga de 0,001. 

(b) Usando mancais de esferas de ranhuras profundas com 10% de taxa de falha. 
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Pressuponha que 
os mancais 
atuem como 
apoios simples. 


Projeto do eixo para o Problema 11-17. 


11-18 O Problema 7-18 determinou que a meia-largura da área de contato para um 
cilindro de aço de 1,575 in de diâmetro e 9,843 in de comprimento, rolado 
contra uma placa plana de alumínio com uma força de 900 lb, é 0,0064 in. Su¬ 
pondo que o cilindro role a 800 rpm. Determine sua condição de lubrificação 
com um óleo ISO VG 1000 a 200°F. Suponha R q = 64 pin (cilindro), R q =32 
pin (placa). 

11-19 O eixo mostrado na Figura PI 1-4 foi projetado no Problema 10-19. Para os va¬ 
lores na(s) linha(s) assinalada(s) da Tabela PI 1-1 e o diâmetro correspondente 
do eixo encontrado no Problema 10-19, projete mancais apropriados para supor¬ 
tar a carga para pelo menos 5F8 ciclos a 1200 rpm. Escreva todas as hipóteses. 

(a) Usando mancais de deslizamento de bronze lubrificados hidrodinamica- 
mente com O n = 40, / / d= 0,80 e razão de folga de 0,0025. 

(b) Usando mancais de esferas de ranhuras profundas com 10% de taxa de falha. 
*11-20 O Problema 7-20 determinou que a meia-largura da área de contato para uma es¬ 
fera de aço de 0,787 in de diâmetro rolada contra um cilindro de aço de diâmetro 
de 1,575 in com uma força de 2248 lb é a = 0,037 in e b = 0,028 in. A esfera gira 
a 1800 rpm. Determine sua condição de lubrificação com um óleo ISO VG 460 

a 120°F. Suponha R q = 32 pin para ambos. 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares, tendo o mesmo núme¬ 
ro após o hífen em capítulos anteriores. 


P i 


a 

engrenagem 



Ik k , 







^ J 



Pressuponha que os mancais 
atuem como apoios simples. 


FIGURA P11-4 

Projeto do eixo para os Problemas 11 -19 e 11 -22. 
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11-21 O Problema 7-21 determinou que as meias-dimensões da área de contato para 
um sistema camo-seguidor com uma carga dinâmica de 0 a 450 lb são a = 0,080 
in e b = 0,015 in. O camo é cilíndrico com um raio mínimo de curvatura de 
0,787 in. O cilindro do seguidor de 1 in de diâmetro é coroado com um raio de 
6 in na outra dimensão. Encontre a espessura específica do filme e a condição 
de lubrificação entre o camo e o seguidor se lubrificado com um óleo ISO VG 
1500 a 200°F. Suponha R q = 8 (iin (seguidor) R q = 32 pin (camo). Seguidor a 
rpm = 300. 

11-22 O eixo mostrado na Figura PI 1-4 foi projetado no Problema 10-19. Para os 
dados na(s) linha(s) da Tabela PI 1-1 e o diâmetro do eixo correspondente en¬ 
contrado no Problema 10-19, projete mancais apropriados para suportar a carga 
para pelo menos 5£8 ciclos a 1200 rpm usando mancais de esferas de ranhuras 
profundas. Além das cargas radiais encontradas no Problema 10-19, o mancai 
direito suporta uma carga axial que é 120% da carga transversal concentrada P. 
O diâmetro do eixo é 1,153 in, a vida de projeto L 10 é 500£6 revoluções e a car¬ 
ga transversal concentrada é 1000 lb. Pressuponha um fator de força axial = 1,2 
e um fator de rotação de eixo = 1,0. Também suponha que o diâmetro do eixo 
pode ser reduzido no mancai esquerdo onde o momento é zero. 

11-23 Um óleo ISO VG 100 tem uma temperatura volumétrica de 80°C. Encontre sua 
viscosidade absoluta em centipoise (cP) e sua viscosidade cinemática em centis- 
tokes (cS). Suponha uma gravidade específica de 0,91. 

11-24 Um óleo ISO VG 68 tem uma temperatura volumétrica de 175°C. Encontre sua 
viscosidade absoluta em microreyn (preyn) e sua viscosidade cinemática em 
in7s. Suponha uma gravidade específica de 0,90. 

11-25 Um munhão e um mancai devem ser projetados para um eixo que gira a 200 

rpm. Deve-se usar óleo com viscosidade de 2 preyn e o comprimento do mancai 
deve ser igual ao diâmetro. Se a perda de potência em vazio não deve exceder 
2E-04 e a folga diametral é 0,004 vezes o diâmetro, estime o diâmetro máximo 
que pode ser usado para o munhão. 

11-26 A Figura PI 1-5 mostra um eixo escalonado suportado por dois mancais da série 
6300. Duas engrenagens com torque igual e oposto são fixadas por chavetas ao 
eixo, corno mostrado. A carga em cada engrenagem consiste em uma componen¬ 
te radial e uma componente tangencial, que atua no diâmetro D. A componente 
radial em cada engrenagem é 0,466 vezes a componente tangencial naquela en¬ 
grenagem. Observe que as cargas nas engrenagens estão 90 graus fora de fase da 
engrenagem 1 para a engrenagem 2. Para o(s) dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) 
da Tabela PI 1-2, selecione um mancai apropriado (da Figura 11-23 com 10% de 
taxa de falha) para o mancai 1. Escolha o mancai que tem o menor diâmetro de 
orifício e satisfaça os requisitos de classificação de carga. Especifique o número 
do mancai, orifício, diâmetro externo, largura (todos em mm) e classificação da 
carga dinâmica básica do mancai. Ignore a carga axial dada na tabela. 

11-27 A Figura PI 1-5 mostra um eixo escalonado suportado por dois mancais da série 
6300. Duas engrenagens com torque igual e oposto são fixadas por chavetas ao 
eixo, como mostrado. A carga em cada engrenagem consiste em uma compo¬ 
nente radial e uma tangencial, que atua no diâmetro D. A componente radial em 
cada engrenagem é 0,466 vezes a componente tangencial naquela engrenagem. 
Observe que as cargas na engrenagem estão 90 graus fora de fase da engrena¬ 
gem 1 para a engrenagem 2. Para o(s) dado(s) na(s) linha(s) assinalada(s) da 
Tabela PI 1-2, selecione um mancai apropriado (da Figura 11-23 com 10% de 
taxa de falha) para o mancai 2. Escolha o mancai que tem o menor diâmetro de 
orifício e satisfaça os requisitos de classificação de carga. Especifique o número 
do mancai, orifício, diâmetro externo, largura (todos em mm) e a classificação 

_ da carga dinâmica básica do mancai. Ignore a carga axial dada na tabela. 

* Problemas numerados em itálico são pro 
blemas de projeto. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas 
similares, tendo o mesmo número após o 
hífen em capítulos anteriores. 


11-28 Repita o Problema 11-26 com a força axial F a dada na(s) linha(s) assinalada(s) 
na Tabela PI 1-2 atuando na engrenagem 1. 

11-29 Repita o Problema 11-27 com a força axial F a dada na(s) linha(s) assinalada(s) 
na Tabela PI 1-2 atuando na engrenagem 2. 



Capítulo 11 


MANCAIS DE ROLAMENTO E LUBRIFICAÇÃO 


679 


Tabela P11-2 

Dados 

para os Problemas 11-26 até 11-29 




a 

b 

C 

Pu 

", 

P>i 

Projeto 

F a 

Linha 

in 

in 

in 

lb 

in 

in 

L * 

Ho 

lb 

a 

4,0 

8,0 

12,0 

2000 

2,00 

4,00 

80 

800 

b 

2,0 

6,0 

10,0 

1800 

1,80 

2,50 

60 

900 

c 

3,0 

5,0 

8,0 

2500 

2,25 

3,50 

75 

1200 

d 

2,0 

5,0 

10,0 

2100 

2,00 

3,80 

70 

1000 

e 

1,5 

4,5 

7,5 

2800 

1,50 

3,00 

65 

1200 

t 

2,5 

5,0 

8,0 

1500 

1,75 

2,75 

50 

850 


•milhões de revoluções 


11-30 Repita o Problema 1 l-l(è) usando uma taxa de falha de 5%. 

11-31 Repita o Problema 11-2 (b) usando uma taxa de falha de 4%. 

11-32 Repita o Problema 1 l-17(è) usando uma taxa de falha de 3%. 

*11-33 Repita o Problema 11-19 (b) usando uma taxa de falha de 2%. 

11 -34 Repita o Problema 11-26 usando uma taxa de falha de 5%. 

11 -35 Repita o Problema 11-27 usando uma taxa de falha de 4%. 

*11 -36 Repita o Problema 11-22 usando uma taxa de falha de 5%. 

11-37 Repita o Problema 11-28 usando uma taxa de falha de 4%. 

11-38 Repita o Problema 11-29 usando uma taxa de falha de 3%. 

11-39 Um mancai de deslizamento curto possui as seguintes características: d = 48,6 
mm, / = 50 mm e razão de folga diametral = 0,002. Com carga de U = 6,36 e lu¬ 
brificante de viscosidade de r| = 2,30 cP, a razão de excentricidade é e = 0,807. 
Trace a distribuição de pressão no mancai como uma função de 0 e como uma 
função de z para 0 = 6 m(lx . 

11-40 Um mancai de deslizamento curto tem as seguintes características: d = 40,0 mm, 
/ = 30 mm e razão de folga diametral = 0,001. Com carga de U = 3,77 e com lu¬ 
brificante de viscosidade de r| = 20,66 cP, a razão de excentricidade é e = 0,703. 
Trace a distribuição de pressão no mancai como uma função de 0 para z = 0 e 
como uma função de z para 0 = 0 mal . 

11-41 Para o mancai e as condições do Problema 11-39, determine 

(a) o ângulo (|) da linha dos centros em relação à direção da carga aplicada 

(b) o parâmetro sem dimensão, K e 

(c) a magnitude da carga aplicada, P 

(d) o torque rotacional, T r 


* As respostas a estes problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares, tendo o mesmo núme¬ 
ro após o hífen em capítulos anteriores. 



FIGURA P11-5 


Arranjo de engrenagem e mancai para os Problemas 11 -26 a 11 -29. 
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11-42 Para o mancai e as condições do Problema 11-40, determine 

(a) o ângulo <|) da linha dos centros em relação à direção da carga aplicada 

(b) o parâmetro sem dimensão, Ke 

(c) a magnitude da carga aplicada, P 

(d) o torque rotacional, T r 

11-43 O Problema 7-32 determinou as meias-dimensões de contato de duas engrena¬ 
gens de aço operando com uma força de contato de 1500 lb, sendo a = 0,0177 
in e b = 0,3125 in (meia-largura de uma face dentada). As engrenagens estão 
modeladas como dois cilindros em contato com os raios de 2,500 in (condutor) 
e 5,000 in (engrenagem conduzida). Encontre a espessura específica do filme 
e condição de lubrificação entre os dois dentes em contato se lubrificados com 
óleo ISO VG 1000 a 120F. Suponha que os dois dentes possuam R = 4pin. As 
velocidades tangenciais dos dentes da engrenagem são de 55,6 in/s (condutor) e 
57,8 in/s (conduzido). 

11-44 Selecione um mancai esférico de pista profunda da Figura 11-23 para uma carga 
radial de 1500 lb, uma carga axial de 450 lb e rotação de pista externa. Uma vida 
L 5 de 500 milhões de revoluções é desejável. 

11-45 Selecione um mancai esférico de pista profunda da Figura 11-23 para uma carga 
radial de 600 lb, uma carga axial de 150 lb e rotação de pista externa. Uma vida 
L 10 de 180 milhões de revoluções é desejável. 


ENGRENAGENS 
CILÍNDRICAS RETAS 

O começo da sabedoria consiste em chamar as 
coisas por seus nomes corretos. 

Provérbio chinês 

Tim era tão instruído que sabia dizer a palavra 
cavalo em nove idiomas: tão ignorante que 
comprou uma vaca para cavalgar. 

BENJAMIN FR AN Kl.IN 


12.0 INTRODUÇÃO 

Engrenagens são usadas para transmitir torque e velocidade angular em uma am¬ 
pla variedade de aplicações. Há também uma grande variedade de tipos de engre¬ 
nagem para escolher. Este capítulo tratará do tipo mais simples de engrenagem, 
a engrenagem cilíndrica reta, projetada para operar com eixos paralelos e tendo 
dentes paralelos ao eixo de coordenadas do eixo. Outros tipos de engrenagens 
como helicoidais, cônicas e sem-fim podem acomodar eixos não paralelos. Estes 
serão tratados no próximo capítulo. 

As engrenagens, hoje em dia, são altamente padronizadas com relação 
à forma do dente e ao tamanho. A American Gear Manufacturers Association 
(AGMA) apoia a pesquisa sobre o projeto, os materiais e a manufatura de engre¬ 
nagens e publica padrões para seu projeto, manufatura e montagem. 11 " 31 Segui¬ 
remos os métodos AGMA e as recomendações definidas naqueles padrões. 

As engrenagens têm uma longa história. A ancestral Carroça Chinesa Apon¬ 
tando para o Sul, supostamente usada para navegar pelo deserto de Gobi no 
tempos pré-Bíblicos, continha engrenagens. Leonardo DaVinci mostra muitos 
arranjos de engrenagens em seus desenhos. As primeiras engrenagens eram pro¬ 
vavelmente feitas cruamente de madeira e outros materiais fáceis de serem traba¬ 
lhados, com seus dentes sendo meramente uns pedaços de madeira inseridos em 
um disco ou roda. Foi apenas na revolução industrial que as máquinas demanda¬ 
ram, e que as técnicas de manufatura permitiram, a criação de engrenagens como 
agora as conhecemos, com dentes especialmente moldados ou cortados em um 
disco de metal. 

Há uma grande quantidade de terminologia especializada para engrenagens, 
e é necessário que o leitor se familiarize com esses termos. Como indicado na 
epígrafe acima, chamar as coisas por seus nomes corretos é importante, mas não 
suficiente para assegurar o completo entendimento do tópico. As variáveis usadas 
neste capítulo estão listadas na Tabela 12-0. 
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Tabela 12-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Parte 1 de 2 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

a 

adendo 

in 

m 

Figura 12-8 

b 

dedendo 

in 

m 

Figura 12-8 

C 

distância entre centros 

in 

m 

Equação 12.22 b 

Cf 

fator de acabamento superficial 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.8 

C H 

fator de dureza 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.26, -27 

C P 

coeficiente elástico 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.23 

d 

diâmetro de passo 

in 

m 

várias 

F 

largura da face 

in 

m 

Equação 12.14 

HB 

dureza Brinell 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.8 

I 

fator AGAAA de geometria- 
-superfície 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.22a 

J 

fator AGAAA de geometria- 
-flexão 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.8 

K a , C. 

fator de aplicação 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.8 

k b 

fator de flexão do aro 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.8 

K, 

fator de ciclo de carga 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.15 

k l ,c l 

fatores de vida 

nenhuma 

nenhuma 

Figura 12-24, -26 

K m , C m 

fatores de distribuição de carga 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.8 

K r ,C r 

fatores de confiabilidade 

nenhuma 

nenhuma 

Tabela 12-19 

K s , C s 

fatores de tamanho 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.8 

K t , C t 

fatores de temperatura 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.24a 

K v , C v 

fatores dinâmicos 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.8 

m 

módulo 

- 

mm 

Equação 12.4c 

M 

momento, função momento 

Ib-in 

N-m 

Figura 12-21 

m A 

ganho mecânico 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.1b 

m a 

razão de engrenagens 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.1c 

m p 

razão de contato 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.7a 

m v 

razão de velocidade angular 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.1a 

N 

número de ciclos ou número 
de dentes 

nenhuma 

nenhuma 

Figura 12.24 

N„,N C 

coeficientes de segurança - 
flexão e contato 

nenhuma 

nenhuma 

várias 

Pb 

passo de base 

in 

m 

Equação 12.3b 


A fotografia da página capitular é cortesia 

Po 

passo circular 

in 

m 

Equação 12.3a 

da Boston Gear, Division of IAAO Industries, 
Quincy, AAass. 

Pd 

passo diametral 

1 /in 

- 

Equação 12.4a 


Qr 

índice de qualidade da 

nenhuma 

nenhuma 

Figura 12-22 

N. de T.: O termo raio primitivo, ampla¬ 
mente usado nas traduções ao português 


engrenagem 




do termo inglês pitch radius, refere-se à 

r 

raio primitivo ou de referência 5 

in 

m 

várias 

relevância e prioridade dessa dimensão na 
obtenção das outras dimensões das engre¬ 
nagens, ou seja, este é um raio prioritário 

s fb 

resistência corrigida de fadiga 
à flexão 

resistência não corrigida de 
fadiga à flexão 

psi 

Pa 

Equação 12.24 



ou de referência para a obtenção das de¬ 
mais dimensões e será usado aqui alternati- 

V 

psi 

Pa 

Equação 12.24 

vamente ao termo raio primitivo por motivo 

S fo 

resistência corrigida de fadiga 

psi 

Pa 

Equação 12.25 

de clareza. 


superficial 




Partes deste capítulo, incluindo as Figuras 

12-1 a 12-8, 12-11, 12-13 a 12-16 e suas 
discussões, foram adaptadas de R. L. Nor- 

5* 

resistência não corrigida de 
fadiga superficial 

psi 

Ib-in 

Pa 

Equação 12.25 

ton, Design of Machinery, 4ed. McGraw- 

T 

torque 

N-m 

Equação 12.13a 

-Hill, 2008, Chapter 10, com autorização 
do editor. 

v, 

velocidade na linha primitiva 

in/s 

m/s 

Equação 12.16 
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Tabela 12-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Parte 2 de 2 



Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

W 

força total nos dentes da 
engrenagem 

lb 

N 

Equação 12.13c 

W r 

força radial nos dentes da 
engrenagem 

lb 

N 

Equação 12.13b 

w, 

força tangencial nos dentes da 
engrenagem 

lb 

N 

Equação 12.13a 

Xi, x 2 

coeficientes de modificação do 
adendo 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 12.3 

Y 

fator de forma de Lewis 

nenhuma 

nenhuma 

Equação 12.14 

Z 

comprimento de ação 

in 

m 

Equação 12.2 

<t> 

ângulo de pressão 

graus 

graus 

várias 

P 

raio de curvatura 

in 

m 

Equação 12.22b 


tensão de flexão 

psi 

Pa 

Equação 12.15 

o c 

tensão de superfície 

psi 

Pa 

Equação 12.21 

CÜ 

velocidade angular 

rad/s 

rad/s 

Equação 12.1a 




(b) Conjunto interno 


12.1 TEORIA DO DENTE DE ENGRENAGEM 

O meio mais fácil de transferir movimento rotatório de um eixo a outro é com um 
par de cilindros rodando. Eles podem ser um conjunto externo de cilindros ro¬ 
lando, como mostrado na Figura 12-la, ou um conjunto interno, como mostrado 
na Figura 12-1 b. Se houver atrito suficiente disponível na interface de rolamento, 
esse mecanismo funcionará muito bem. Não haverá escorregamento entre os ci¬ 
lindros até que a força de atrito máxima disponível na junção seja excedida pelas 
demandas da transferência de torque. 

As principais deficiências do mecanismo de comando de rolamento de cilin¬ 
dro são a capacidade relativamente baixa de torque e a possibilidade de escorre¬ 
gamento. Alguns mecanismos de comando requerem sintonia de fase dos eixos 
de entrada e saída para propósito de sincronismo. Isso requer a adição de alguns 
dentes aos cilindros rodando. Assim, eles se transformam em engrenagens, como 
mostrado na Figura 12-2, e são juntos denominados par de engrenagens. Quando 
duas engrenagens são colocadas em contato para formar um par de engrenagens 
como esse, é costumeiro referir-se à menor das duas engrenagens como um pi¬ 
nhão e a outra como engrenagem. 


A lei fundamental de engrenamento 

Conceitualmente, dentes de qualquer forma prevenirão o escorregamento bruto. 
Velhos moinhos movidos à água e moinhos de vento usavam engrenagens de 
madeira cujos dentes eram meramente pedaços de madeira arredondados metidos 
nos aros dos cilindros. Mesmo ignorando a precariedade da construção desses 
exemplos pioneiros de pares de engrenagens, não existia a possibilidade de uma 
transmissão suave de velocidade porque a geometria dos dentes de “cavilha” vio¬ 
lava a lei fundamental de engrenamento, que afirma que a razão de velocidade 
angular das engrenagens de um par de engrenagens deve manter-se constante 
durante o engrenamento. A razão da velocidade angular m v é igual à razão do 
raio de referência (primitivo) da engrenagem de entrada para aquela da engrena¬ 
gem de saída. 


co„ 


= +- 


FIGURA 12-1 

Cilindros rodando. 



(12.1a) 


FIGURA 12-2 

Par de engrenagens externas. 
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FIGURA 12-3 

Geração da involuta de uma 
circunferência. 


Os raios de referência na Equação 12.1o são aqueles dos cilindros rodando 
aos quais estamos adicionando dentes. O sinal positivo ou negativo leva em con¬ 
ta a colocação dos cilindros interna ou externamente como mostrado na Figura 
12-1. Uma colocação externa inverte a direção de rotação entre os cilindros e 
requer o sinal negativo. Um conjunto interno (e uma correia ou corrente) terá a 
mesma direção de rotação nos eixos de entrada e saída e requererá um sinal posi¬ 
tivo na Equação 12. Ia. As superfícies de rotação dos cilindros se transformarão 
em circunferências de referência (primitivas) e os diâmetros correspondentes 
em diâmetros de referência (primitivos) das engrenagens. Os pontos de contato 
entre os cilindros jazem na linha de centro, como mostrado na Figura 12-4, e este 
ponto é chamado de ponto de referência (primitivo). 

A razão de torque ou o ganho mecânico m A é o recíproco da razão de ve¬ 
locidades m v : 

m A = — = ^ L = ± r ^ L (12.1 b) 

m v r mt 

Assim, um par de engrenagens é essencialmente um dispositivo de troca de tor¬ 
que por velocidade e vice-versa. Uma aplicação comum das engrenagens reduz 
a velocidade e aumenta o torque para mover cargas mais pesadas, como na trans¬ 
missão de seu automóvel. Outras aplicações requerem um aumento na velocida¬ 
de, para o qual uma redução no torque deve ser aceita. Em qualquer caso, em ge¬ 
ral é desejável manter constante a razão entre as engrenagens à medida que elas 
rodam. Qualquer variação na razão se mostrará como oscilação na velocidade de 
saída e torque, mesmo se a entrada for constante com o tempo. 

Para propósito de cálculos, a razão de engrenamento m G é entendida como 
a magnitude da razão de velocidades ou de torques, qualquer deles que seja > 1. 

m G = \m v | ou m c = \m A \, para m a > 1 (12.1c) 

Em outras palavras, a razão de engrenamento é sempre um número positivo > 1, in¬ 
dependentemente da direção segundo a qual a potência flui através das engrenagens. 

A fim de que a lei fundamental de engrenamento seja verdadeira, os contor¬ 
nos do dente da engrenagem nos dentes engrenantes devem ser conjugados um 
ao outro. Há um número infinito de pares conjugados possíveis que poderiam 
ser usados, mas somente umas poucas curvas têm visto aplicações práticas com 
dentes de engrenagem. A cicloide é ainda usada como forma de dente em alguns 
relógios de pulso e parede, mas a maioria das engrenagens usa a involuta de um 
círculo como forma delas. 

A forma involuta do dente 

A involuta de um círculo é a curva que pode ser gerada desenrolando-se uma 
linha esticada de um cilindro, como mostrado na Figura 12-3. Observe o seguinte 
a respeito dessa curva involuta: 

1 A linha está sempre tangente ao círculo de base. 

2 O centro de curvatura da involuta está sempre em um ponto de tangência da 
linha com o círculo de base. 

3 Uma tangente à involuta é sempre normal à linha, que é o raio instantâneo 
de curvatura da curva involuta. 

A Figura 12-4 mostra duas involutas em cilindros separados em contato ou 
“em engrenamento”. Elas representam dentes de engrenagem. Os cilindros de 
onde as linhas são desenroladas são chamados de circunferência de base das 
engrenagens respectivas. Observe que as circunferências de base são necessaria¬ 
mente menores que as circunferências de referência, que têm os raios originais 
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linha de ação (normal 
comum) é tangente a 
ambas as circunferências 
de base 


ângulo de pressão medido na direção 
' da engrenagem movida 

velocidade no ponto de 
referência (primitivo) 
adendo do pinhão a p 



movida (ccw) 



raio de referência 
(primitivo) da 
engrenagem r 


circunferência de 
base da engrenagem 


ponto de referência 
03 pinhão (primitivo) 

motora (cw) 

circunferência de base do pinhão 

circunferências de 
referência (primitivas) 


FIGURA 12-4 

Geometria de contato e ângulo de pressão dos dentes de engrenagem da involuta. 


dos cilindros rodando, r p e r . O dente da engrenagem deve ser projetado abaixo 
e acima da superfície de rolamento dos cilindros (circunferência de referência 
ou primitiva), e a involuta existe somente externamente à circunferência de base. 
A quantidade de dente que está saliente acima da circunferência de referência é 
chamada de adendo, saliência ou altura da cabeça, mostrada como a p e a g para 
o pinhão e engrenagem, respectivamente. Esses adendos são iguais para os den¬ 
tes de engrenagem padronizados de profundidade completa. 

Há uma tangente comum a ambas as curvas involutas do dente no ponto de 
contato, e uma normal comum, perpendicular à tangente comum. Observe que a 
normal comum é, na verdade, “as linhas” de ambas as involutas, que são colineares. 
Assim, a normal comum, que é também a linha de ação, sempre passa pelo ponto 
de referência (primitivo) sem importar onde no engrenamento os dois dentes estão 
se contatando. O ponto primitivo tem a mesma velocidade linear no pinhão e na 
engrenagem, chamada de velocidade de linha de referência (primitiva). O ângulo 
entre a linha de ação e o vetor de velocidade é o ângulo de pressão <j). 

Ângulo de pressão 

O ângulo de pressão tf) de um par de engrenagens é definido como o ângulo entre 
a linha de ação (normal comum) e a direção da velocidade no ponto de referência 
(primitivo) tal que a linha de ação seja rodada de um ângulo (]) em graus na direção 
de rotação da engrenagem movida, como mostrado nas Figuras 12-4 e 12-5. Os 
ângulos de pressão do par de engrenagens são padronizados pelos fabricantes de 
engrenagens a uns poucos valores, que são definidos na distância nominal entre os 
centros das engrenagens quando estas são cortadas. Os valores padronizados são 
14,5°, 20° e 25°, sendo 20° o valor mais comumente usado e 14,5, obsoleto hoje 
em dia. As engrenagens podem ser feitas com qualquer ângulo de pressão, mas o 
custo comparado ao custo das engrenagens padronizadas dificilmente se justifi¬ 
caria. Teriam de ser feitos cortadores especiais. Para que as engrenagens possam 
trabalhar juntas, elas devem ser cortadas com o mesmo ângulo nominal de pressão. 
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Geometria do engrenamento 

A Figura 12-5 mostra um par de dentes de forma involuta em duas posições, en¬ 
trando em contato e saindo de contato. As normais comuns a ambos os pontos de 
contato passam pelo mesmo ponto de referência. É esta propriedade da involuta 
que faz com que ela obedeça à lei fundamental de engrenamento. A razão do raio 
da engrenagem movida para o raio da engrenagem motora permanece constante 
à medida que os dentes entram e saem de engrenamento. 

A partir dessa observação acerca do comportamento da involuta podemos 
expressar a lei fundamental de engrenamento de uma maneira cinematicamen- 
te mais formal: a normal comum do perfil de dentes, em todos os pontos de con¬ 
tato durante o engrenamento, deve sempre passar por um ponto fixo na linha de 
centro das engrenagens, chamado de ponto de referência. A razão de velocidade 
de engrenamento será então uma constante definida pela razão dos raios respec¬ 
tivos das engrenagens até o ponto de referência. 

Os pontos de entrada e saída de contato definem o engrenamento do pinhão e 
a engrenagem. A distância ao longo da linha de ação entre esses pontos dentro do 
engrenamento é chamada de comprimento de ação Z, definida pelas interseções 
das respectivas circunferências de cabeça com a linha de ação, como mostrado na 
Figura 12-5. A distância ao longo da circunferência de referência durante o engre¬ 
namento é o arco de ação, e os ângulos definidos por esses pontos e a linha de cen¬ 
tros são o ângulo de aproximação e o ângulo de afastamento (ou recesso). Estes 
são mostrados somente para a engrenagem na Figura 12-5 por motivo de clareza, 
mas ângulos similares existem para o pinhão. O arco de ação nas circunferências 
de referência do pinhão e da engrenagem devem ter o mesmo comprimento para 
evitar escorregamento entre os cilindros teóricos em rotação. O comprimento de 
ação Z pode ser calculado a partir da geometria da engrenagem e do pinhão: 

Z = \li r p +a p ) - {r p cos (|>) 2 + \J(r g + a g f - (r g cos (|>) 2 - C sen <|> (12.2) 

onde r p e r g são os raios das circunferências de referência e a p e a g as saliências do 
pinhão e da engrenagem, respectivamente. C é a distância entre os centros e ([) é 
o ângulo de pressão. 



FIGURA 12-5 

Comprimento de ação, arco de ação e ângulos de aproximação e recesso (afastamento) durante o engrenamento da 
engrenagem e o pinhão. 


























Capítulo 12 


ENGRENAGENS CILÍNDRICAS RETAS 


687 


Cremalheira e pinhão 

Se o diâmetro da circunferência de base de uma engrenagem for aumentado sem 
limite, a circunferência de base se transformará em uma linha reta. Se a “linha” 
que foi enrolada ao redor dessas circunferências de base para gerar a involuta ainda 
estivesse lá depois do aumento da circunferência de base até o raio infinito, a linha 
seria pivotada no infinito e geraria uma involuta que seria uma linha reta. Essa en¬ 
grenagem reta é chamada de cremalheira. A Figura 12-6 mostra uma cremalheira 
e um pinhão e a geometria de uma cremalheira padronizada de profundidade com¬ 
pleta. Seus dentes são trapezoidais, mas são verdadeiras involutas. Esse fato facili¬ 
ta a criação de uma ferramenta de corte para gerar os dentes involutos em engrena¬ 
gens circulares, usinando-se precisamente uma cremalheira e endurecendo-a para 
cortar dentes de outras engrenagens. Esta é uma outra vantagem da forma de dente 
involuta. Rodando um disco com respeito ao cortador de cremalheira enquanto 
movemos o cortador axialmente para frente e para trás pelo disco produzirá, ou 
desenvolverá, um dente verdadeiro de involuta na engrenagem circular. 

A aplicação mais comum da cremalheira e pinhão é na conversão de movi¬ 
mento rotacional a reto ou vice-versa. Ela pode ser movida em ambas as direções, 
portanto requer um freio se usado para suportar uma carga. Um exemplo deste 
uso está no par pinhão-cremalheira de direção de automóveis. O pinhão é fixo à 
extremidade mais baixa da coluna de direção e roda com o volante de direção. A 
cremalheira engrena com o pinhão e está livre de mover-se para a esquerda e a di¬ 
reita em resposta ao ângulo imposto no volante de direção. A cremalheira é tam¬ 
bém um elo em uma conexão de múltiplas barras, que converte a translação linear 
da cremalheira para a quantidade apropriada de movimento angular de um elo, 
em balanço, atado ao conjunto da roda da frente a fim de girar a roda do carro. 

Mudança da distância entre centros 

Quando os dentes de involuta (ou qualquer dente) são cortados em um cilindro 
com respeito a um círculo de base particular para criar uma engrenagem, ainda 
não temos um círculo de referência. O círculo de referência vem a existir somen¬ 
te quando acoplamos essa engrenagem com uma outra para criar um par de en¬ 
grenagens, ou conjunto de engrenagens. Haverá um intervalo entre as distâncias 
de centro sobre as quais conseguiremos um engrenamento entre as engrenagens. 
Haverá também uma distância ideal entre centros que nos dará os diâmetros no¬ 
minais de medida para os quais as engrenagens foram projetadas. Contudo, as 
limitações do processo de fabricação nos dão uma baixa probabilidade quanto a 
conseguir exatamente essa distância ideal entre centros em todos os casos. E mais 
provável que exista algum erro na distância entre centros, mesmo que pequeno. 

Se a forma do dente de engrenagem não for uma involuta, então o erro na 
distância entre centros causará variação, ou “encrespamento” na velocidade de 



FIGURA 12-6 

Uma cremalheira e um pinhão. (Foto por cortesia de Martin Sprocket and Gear Co., Austin, Tex.) 
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saída. Nesse caso, a velocidade angular de saída não será constante para uma 
velocidade constante de entrada, violando a lei fundamental de engrenamento. 
Contudo, com um dente na forma involuta, os erros na distância entre centros 
não afetarão a relação de velocidades. Essa é a principal vantagem da involuta 
sobre todas as outras formas possíveis de dente e é a razão pela qual é usada 
quase universalmente para dentes de engrenagens. A Figura 12-7 mostra o que 
acontece quando a distância entre centros é variada em um par de engrenagens 
de involuta. Observe que a normal comum ainda passa pelo ponto de referência e 
também por todos os pontos de contato durante o engrenamento. Apenas o ângu¬ 
lo de pressão é afetado pela mudança da distância entre centros. 

A Figura 12-7 também mostra os ângulos de pressão para duas distâncias 
diferentes entre centros. A medida que a distância entre centros aumenta, o ân¬ 
gulo de pressão também aumenta e vice-versa. Este é um resultado da mudança, 
ou erro, na distância entre centros quando se usam dentes involutos. Observe 
que a lei fundamental de engrenamento ainda se mantém no caso da distância 
de centros modificada. A normal comum é ainda tangente aos dois círculos de 
base e ainda passa pelo ponto de referência. O ponto de referência se move em 
proporção à mudança da distância entre centros e os raios primitivos. A razão de 
velocidades se mantém inalterada a despeito da mudança na distância entre cen¬ 
tros. Na verdade, a razão de velocidades de engrenagens de involuta é fixa pela 
razão entre os diâmetros dos círculos de base, que são imutáveis uma vez que a 
engrenagem tenha sido cortada. 



FIGURA 12-7 

A mudança da distância entre centros de engrenagens involutas muda somente o ângulo de pressão e os diâmetros 
primitivos. 
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Folga de engrenamento 

Um outro fator afetado pela mudança da distância entre centros C é a folga 
de engrenamento. Aumentando C, aumentará a folga e vice-versa. A folga é 
definida como o intervalo entre dentes engrenados medida ao longo da cir¬ 
cunferência do círculo de referência. As tolerâncias de fabricação eliminam 
uma folga zero, mesmo porque todos os dentes não podem ter exatamente as 
mesmas dimensões e todos devem se engrenar sem obstrução. Assim, devem 
existir algumas pequenas diferenças entre a espessura do dente e a largura do 
vão (ver a Figura 12-8). Contanto que o engrenamento ocorra sem reversão do 
torque, a folga de engrenamento não deve ser um problema. Contudo, sempre 
que o torque mudar de sinal, os dentes se moverão do contato em um lado para 
o outro. O intervalo de folga de engrenamento será cruzado e os dentes se cho¬ 
carão com barulho audível e vibração. Além do aumento de tensões e desgaste, 
a folga de engrenamento pode causar erros posicionais indesejáveis em algu¬ 
mas aplicações. 

Em servomecanismos, em que motores comandam, como, por exemplo, as 
superfícies de controle de um avião, a folga de engrenamento pode causar “uma 
caça” potencialmente destrutiva no qual o sistema de controle tenta em vão corri¬ 
gir os erros posicionais devido à folga de engrenamento “derramada” no sistema 
mecânico de comando. Tais aplicações necessitam engrenagens antifolga de en¬ 
grenamento que, na verdade, são duas engrenagens costas com costas no mesmo 
eixo que podem ser giradas ligeiramente na montagem (ou por molas) uma com 
respeito a outra, de maneira a ocupar a folga de engrenamento. Em aplicações 
menos críticas, como o comando do propulsor em um barco, a folga de engrena¬ 
mento com torque revertido não será nem notada. 

Movimento relativo do dente 

O movimento relativo entre os dentes de involuta é rotação pura no ponto de refe¬ 
rência. Em pontos no dente longe do ponto de referência, algum escorregamento 
ocorre em combinação com rotação. A quantidade média de escorregamento em 
um engrenamento de dente de involuta é de cerca de 9%, como discutido na 
Seção 7.13. As tensões de superfície são aumentadas pela componente de des¬ 
lizamento, como discutido na Seção 7.11. A Tabela 7-7 mostra os valores da 
resistência à fadiga superficial desenvolvidos por meio de extensivos testes de 
rolagem mais 9% de deslizamento entre várias combinações de materiais. 

12.2 NOMENCLATURA DO DENTE DE ENGRENAGEM 

A Figura 12-8 mostra dois dentes de engrenagem com a nomenclatura-padrão 
definida. Círculo de referência (primitivo) e círculo de base foram já definidos. 
A altura do dente é definida pelo adendo (adicionar a), saliência ou altura de 
cabeça e o dedendo (subtrair de), reentrância ou altura de pé, que são referidos 
ao círculo nominal de referência (primitivo). A reentrância é ligeiramente maior 
que a saliência (altura), para prover um pouco de espaço entre a ponta de um 
dente engrenado (círculo de saliência) e o fundo do vão do outro (círculo de 
reentrância). A profundidade de trabalho do dente é duas vezes o adendo, e a 
profundidade total é a soma do adendo e do dedendo. A espessura do dente é 
medida no círculo de referência, e a largura do vão entre dentes é ligeiramente 
maior que a espessura do dente. A diferença entre essas duas dimensões é a folga 
de engrenamento. A largura de face do dente é medida ao longo do eixo da 
engrenagem. O passo circular (primitivo) é o comprimento do arco ao longo 
da circunferência do círculo de referência medido de um ponto em um dente ao 
mesmo ponto no próximo dente. A definição do passo circular de referência p c é 
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Nomenclatura do dente de engrenagem. 


Pc = 


nd 

ÃT 


(12.3a) 


onde d = diâmetro de referência eJV= número de dentes. O passo do dente tam¬ 
bém pode ser medido ao longo da circunferência do círculo de base e então é 
chamado de passo de base p b . 

Pb = Pc cos<j> ( 12.3 /j) 


As unidades de p c são polegadas ou milímetros. Uma maneira mais convenien¬ 
te de definir o tamanho de dente é relacioná-lo diretamente ao diâmetro d do cír¬ 
culo de referência em vez de usar o comprimento do arco. O passo diametral p d é 

p d = ^ (12.4a) 

d 


As unidades de p d são recíprocas de polegadas, ou número de dentes por 
polegada. Essa medida é usada somente em especificações de engrenagens nos 
Estados Unidos. Combinando as Equações 12.3a e 12.4a, obtemos a relação en¬ 
tre o passo circular e o passo diametral. 



(12.4 b) 


O sistema SI, usado para engrenagens métricas, define um parâmetro chama¬ 
do de módulo, que é o recíproco do passo diametral com o diâmetro de referên¬ 
cia d medido em milímetros. 

m = — (12.4c) 

N 


As unidades do módulo são milímetros. Infelizmente, as engrenagens métri¬ 
cas não são intercambiáveis com as engrenagens estadunidenses, a despeito de 
ambas terem formas de dente de involuta, porque os padrões para os tamanhos 
de dente são diferentes (ver a Tabela 12-3). Nos Estados Unidos, os tamanhos de 
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Tabela 12-1 Especificações AGMA para dente de engrenagem de 
profundidade completa 


Passo diametral grosseiro 

Passo diametral fino 

Parâmetro 

(pd< 20) 

(pd > 20) 

Ângulo de pressão p 

20° ou 25° 

20° 

Adendo a 

1,000 / p d 

1,000 / p d 

Dedendo b 

1,250/p, 

1,250/p, 

Profundidade de trabalho 

2,000/ p d 

2,000/ p. 

Profundidade total 

2,250 / p d 

2,200/p, +0,002 in 

Espessura circular de referência de dente 

1,571 /p d 

1,571 /p. 

Raio de arredondamento - cremalheira 
básica 

0,300 / p d 

não padronizado 

Folga básica mínima 

0,250/ p d 

0,200 /p, + 0,002 in 

Largura mínima do topo 

0,250/ p d 

não padronizado 

Folga (dentes polidos ou retificados) 

0,350/ p d 

0,350/p, +0,002 in 


dente de engrenagens são especificados pelo passo diametral. A conversão de um 
padrão ao outro é 


m = 


25,4 

Pd 


(12.4 d) 


A razão de velocidades m v de um par de engrenagens pode ser posta em uma 
forma mais conveniente pela substituição da Equação 12.4 a na Equação 12.1, 
observando que o passo diametral das engrenagens deve ser o mesmo. 


m v 




'AL 


(12.5a; 


Assim, a razão de velocidades pode ser calculada a partir do número de 
dentes das engrenagens engrenadas, e estes são inteiros. Observe que o sinal me¬ 
nos implica um engrenamento externo, e um sinal positivo, um engrenamento 
interno, como mostrado na Figura 12-1. A razão de engrenamento m G pode ser 
expressa como o número de dentes na engrenagem N g sobre o número de dentes 
no pinhão N. 


m 


a — 



(12.5 b) 


Dentes padronizados de engrenagem Dentes de engrenagem padronizados de 
profundidade completa têm adendo igual no pinhão e na engrenagem, com o 
dedendo ligeiramente maior para permitir folga. As dimensões padronizadas de 
dente são definidas em termos do passo diametral. A Tabela 12-1 mostra as di¬ 
mensões de engrenagens de dentes padronizados de altura completa como defini¬ 
das pela AGMA, e a Figura 12-9 mostra suas formas para três ângulos de pressão 
padronizados. A Figura 12-10 mostra os tamanhos reais dos dentes padronizados 
de altura completa e de ângulo de pressão de 20° para p d = 4 a p d = 80. Observe a 
relação inversa entre p d e o tamanho do dente. 

Embora não exista restrição teórica aos valores possíveis do passo diame¬ 
tral, um conjunto de valores-padrão está definido com base na disponibilidade 
de ferramentas de corte de engrenagem. Esses tamanhos padronizados de dente 
são mostrados na Tabela 12-2 em termos do passo diametral e na Tabela 12-3 em 
termos do módulo métrico. 


Tabela 12-2 

Passos diametrais de referência 
padronizados 

Grosseiros 

Finos 

(pd < 20) 

(pd > 20) 

1 

20 

1,25 

24 

1,5 

32 

1,75 

48 

2 

64 

2,5 

72 

3 

80 

4 

96 

5 

120 

6 


8 


10 


12 


14 


16 


18 



Tabela 12-3 

Módulos métricos padronizados 


Módulo métrico 
(mm) 

Equivalente 

Pd (in -1 ) 

0,3 

84,67 

0,4 

63,50 

0,4 

50,80 

0,8 

31,75 

1 

25,40 

1,25 

20,32 

1,5 

16,93 

2 

12,70 

3 

8,47 

4 

6,35 

5 

5,08 

6 

4,23 

8 

3,18 

10 

2,54 

12 

2,12 

16 

1,59 

20 

1,27 

25 

1,02 
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(c) $ = 25° 


FIGURA 12-9 

Perfis de dente AGMA de 
profundidade completa para três 
ângulos de pressão. 



FIGURA 12-10 

Tamanhos verdadeiros de dentes de engrenagem para vários passos diametrais de 
referência. (Cortesia da Barber-Colman Co. r Loves Park, III.) 

12.3 INTERFERÊNCIA E ADELGAÇAMENTO 

A forma de dente involuta é definida somente fora da circunferência de base. Em 
alguns casos, o dedendo será grande o suficiente para estender-se além da circun¬ 
ferência de base. Se for assim, então a porção do dente abaixo da circunferência 
de base não será involuta e interferirá com a ponta do dente da engrenagem aco¬ 
plada, que é um dente involuto. Se a engrenagem for cortada com um cortador 
de engrenagens padronizado, ou “fresa caracol”, a ferramenta de corte também 
interferirá com a parte do dente abaixo da circunferência de base e removerá o 
material que interfere. Isso resulta em um dente adelgaçado, como mostrado na 
Figura 12-11. O adelgaçamento enfraquece o dente pela remoção de material na 
sua raiz. O momento máximo e o cisalhamento máximo do dente carregado como 
em uma viga em balanço ocorrerão ambos nesta região. Adelgaçamento severo 
causará falha prematura do dente. 

A interferência e o adelgaçamento resultante podem ser prevenidos simples¬ 
mente evitando-se engrenagens com muito poucos dentes. Se um pinhão tem 
um grande número de dentes, então eles serão pequenos comparados com seu 
diâmetro. A medida que o número de dentes é reduzido para um diâmetro fixo do 
pinhão, os dentes devem se tornar maiores. Em algum ponto, o dedendo excederá 
a distância radial entre a circunferência de base e a circunferência de referência, 
e a interferência ocorrerá. O número mínimo de dentes de profundidade com¬ 
pleta requeridos para evitar a interferência no pinhão movendo-se contra uma 
cremalheira-padrão pode ser calculado por: 

N min = —(12.6) 
sen"(p 

A Tabela 12-4 mostra o número mínimo de dentes requeridos para evitar 
o adelgaçamento contra uma cremalheira-padrão como função do ângulo de 
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FIGURA 12-11 

Interferência e adelgaçamento dos dentes abaixo da circunferência de base. 


pressão. A Tabela 12-5 mostra o número mínimo de dentes de pinhão de tama¬ 
nho completo que pode ser usado contra a seleção de engrenagens de tamanho 
completo de vários tamanhos (cf) = 20°). A medida que a engrenagem acoplada 
fica menor, o pinhão pode ter menos dentes e ainda assim evitar a interferência. 


Formas de dentes com adendos desiguais 

A fim de evitar a interferência em pinhões pequenos, a forma do dente pode ser 
mudada das formas padronizadas de profundidade completa da Figura 12-9, 
que tem adendos iguais em ambos pinhão e engrenagem, para uma forma in- 
voluta com um adendo maior no pinhão e outro menor na engrenagem. Estas 
são chamadas de engrenagens de perfil transladado. A AGMA define coefi¬ 
cientes de modificações em adendos, x 1 e x 2 , que sempre somam zero, sendo 
iguais em magnitude e opostos em sinal. O coeficiente positivo x 1 é aplicado 
para aumentar o adendo do pinhão, e o negativo x 2 decresce o adendo da engre¬ 
nagem pela mesma quantia. A profundidade total do dente permanece a mesma. 
O efeito líquido é a translação das circunferências de referência para longe da 
circunferência de base do pinhão e a eliminação da parte não involuta do dente 
do pinhão abaixo da circunferência de base. Os coeficientes padronizados são 
±0,25 e ±0,50, que adicionam/subtraem 25% ou 50% dos adendos padroniza¬ 
dos, respectivamente. O limite desse procedimento ocorre quando o dente do 
pinhão se torna pontudo. 

Existem alguns benefícios secundários para esta técnica. O dente do pinhão 
fica mais grosso na sua base e, dessa forma, mais forte. O dente da engrenagem 
é enfraquecido proporcionalmente, mas como o dente de uma engrenagem de 
profundidade completa é mais forte que um dente de pinhão de profundidade 
completa, esse translado deixa ambos com resistência aproximadamente igual. A 
desvantagem das formas de dentes de adendos desiguais está em um aumento na 
velocidade de escorregamento na ponta do dente. A percentagem de deslizamen¬ 
to entre os dentes é então maior que com dentes de adendos iguais. Isso aumenta 
as tensões na superfície do dente, como discutido na Seção 7.11. As perdas por 
atrito no engrenamento são também aumentadas pelas velocidades maiores de 
deslizamento. Dudley [10J recomenda evitar mais que 25% de aumento no adendo 
dos dentes de pinhão em engrenagens cilíndricas retas ou helicoidais por causa 


Tabela 12-4 

Número mínimo de dentes de pinhão 


para evitar interferência entre um 
pinhão de profundidade completa e uma 
cremalheira de profundidade completa 

Ângulo de pressão 

Número mínimo 

(graus) 

de dentes 

14,5 

32 

20 

18 

25 

12 


Tabela 12-5 

Número mínimo de dentes de pinhão 
para evitar interferência entre um 
pinhão de 20°, profundidade completa e 
engrenagens de profundidade completa 
e vários tamanhos 

Mínimo dentes Máximo dentes 

de pinhão de engrenagem 


17 

1309 

16 

101 

15 

45 

14 

26 

13 

16 
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adendo longo 
no pinhão 


adendo curto 
na engrenagem 


FIGURA 12-12 

Dentes de engrenagem de perfil transladado com adendos longo e curto para evitar interferência e adelgaçamento. 


das desvantagens associadas com as velocidades elevadas de deslizamento deles. 
A Figura 12-12 mostra os contornos de dentes de perfil involuto transladado. 
Compare-os às formas de dente padronizadas na Figura 12-9. 


12.4 RAZÃO DE CONTATO 

A razão de contato m p define o número médio de dentes em contato em qualquer 
momento. É calculada por 

m = — (12.7a) 

Pt 


onde Zé o comprimento de ação da Equação 12.2 e p b é o passo de base da equa¬ 
ção. Substituindo as Equações 12.37» e 12.47» na 12.7a, pode-se definir m p em 
termos do passo diametral: 


m 


p 


Pd z 

n cos (J) 


(12.77») 


Se a razão de contato for 1, então um dente estará deixando o contato jus¬ 
tamente quando o próximo está entrando em contato. Isso é indesejável, porque 
um pequeno erro no vão do dente causará oscilações na velociade, vibração e 
barulho. Além disso, a carga será aplicada na ponta do dente, criando os mo¬ 
mentos fletores maiores possíveis. Com razões de contato maiores que 1, existe 
a possibilidade de divisão da carga entre dentes. Para razões de contato entre 1 
e 2, que são comuns para engrenagens retas, ainda haverá momentos durante o 
engrenamento em que um par de dentes estará recebendo toda a carga. Contudo, 
ocorrerá em direção ao centro da região de engrenamento onde a carga é aplicada 
em uma posição mais baixa do dente, em vez de ser na ponta dele. Esse ponto é 
chamado de o ponto mais alto de contato de um só dente ou HPSTC (highest 
point of single-tooth contact). A razão de contato mínima aceitável para uma 
operação suave é 1,2. Uma razão de contato mínima de 1,4 é preferível, e se for 
maior, melhor. A maior parte dos engrenamentos de engrenagens retas terá ra¬ 
zões de contato entre 1,4 e 2. A Equação 12.77» mostra que para dentes menores 
{p d maior) e ângulos de pressão maiores, a razão de contato será maior. 
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EXEMPLO 12-1 


Determinação dos parâmetros dos dentes de engrenagem e 
de engrenamento 

Problema Encontre a razão de engrenamento, passo circular de referên¬ 
cia, passo de base, diâmetros de referência, raios de referência, 
distância entre centros, adendo, dedendo, a profundidade com¬ 
pleta, folga, diâmetros externos e razão de contato de um engre¬ 
namento com os parâmetros dados. Se a distância entre centros 
for aumentada em 2%, qual será o novo ângulo de pressão? 

Dados Uma engrenagem 6p d , ângulo de pressão de 20°, pinhão de 19 

dentes e engrenagem de 37 dentes. 

Hipóteses As formas dos dentes são perfis de involuta de profundidade 
completa padronizadas pela AGMA. 

Solução 

1 A razão de engrenamento é facilmente encontrada pelo número de dentes 
no pinhão e na engrenagem usando a Equação 12.5 b. 

N„ 37 

m G = * = = 1,947 (o) 

N p 19 V 

2 O passo circular de referência pode ser encontrado pela Equação 12.3a ou 
pela 12.4 b. 

p c = — = — = 0,524 in ( b ) 

P d 6 

3 O passo de base medido na circunferência de base é (pela Equação 12.3 b): 

p b = p c cos <j) = 0,524cos(20°) = 0,492 in (c) 

4 Os diâmetros de referência e os raios de referência do pinhão e da engrena¬ 
gem são encontrados pela Equação 12.4a. 

N„ IQ d n 

d = = — = 3,167 in, r = — = 1,583 in (d) 

Pd 6 2 

N„ T7 d 

d = —^ = — = 6,167 in, r= g = 3,083 in (e) 

P d 6 2 

5 A distância nominal entre os centros, C, é a soma dos raios de referência: 

c = r p +r g = 4,667 in (/) 

6 O adendo e dedendo são encontrados pelas equações na Tabela 12-1: 

1,0 1 . , . , 1,25 1,25 _ ono . 

a = — = — = 0,167 in, b= -=-= 0,208 m ( g ) 

Pd 6 Pd 6 

7 A profundidade total, h t , é a soma do adendo e do dedendo. 

h, =a + b = 0,167 + 0,208 = 0,375 in (h) 

8 A folga é a diferença entre o dedendo e o adendo. 

c = b - a = 0,208 - 0,167 = 0,042 in (i) 
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9 O diâmetro externo de cada engrenagem é o diâmetro de referência mais 
dois adendos: 

D 0 = d p + 2a = 3,500 in, D a = d g + 2a = 6,500 in (/) 


10 A razão de contato é encontrada pelas Equações 12.2 e 12.7. 

Z = j(r p +a pf -(^ co ^)" + \li r g + a g f -(f s cos(^) 2 - C sen <> 

= yj( 1,583 + 0,167) 2 - (l,583cos20) 2 

+ 7(3,083 + 0,167) 2 - (3,083cos20) 2 - 4,667 sen 20 = 0,798 in 
Z 0,798 


P„ 0,492 


= 1,62 


(*) 


11 Se a distância entre centros for aumentada do valor nominal devido a erros 
de montagem ou outros fatores, o raio de referência efetivo mudará na mes¬ 
ma porcentagem. Os raios de base das engrenagens permanecerão os mes¬ 
mos. O novo ângulo de pressão pode ser encontrado a partir da geometria 
modificada. Para um aumento de 2% na distância entre centros (l,02x): 


d) = cos 

inovo 


V J 


= COS 


r p cos <|> 

1,02 r 


= cos 


cos20° 
1,02 


= 22,89° (/) 


12 Os arquivos EX12-01 encontram-se no CD-ROM deste livro. 


12.5 TREM DE ENGRENAGENS 

Um trem de engrenagens é qualquer coleção de duas ou mais engrenagens aco¬ 
pladas. Um par de engrenagens é, portanto, a forma mais simples de um trem de 
engrenagem e usualmente está limitado a uma razão de cerca de 10: 1 . O par de 
engrenagens se tornará maior e mais difícil de empacotar além da razão acima se 
o pinhão for mantido acima do número mínimo de dentes mostrado nas Tabelas 
12-4 e 12-5. Os trens de engrenagens podem ser simples, compostos ou epi- 
cíclicos. O que se segue é uma breve revisão do projeto cinemático de trens de 
engrenagens. Para informações mais completas, ver a referência 4. 


Trens de engrenagens simples 

Em um trem de engrenagens simples, cada eixo carrega somente uma engrena¬ 
gem. O exemplo mais básico de duas engrenagens desse tipo está mostrado na 
Figura 12-2. A razão de velocidade (também chamada de razão do trem) de um 
par de engrenagens é dada pela Equação 12.5a. A Figura 12-13 mostra um trem 
de engrenagens simples com cinco engrenagens em série. A Equação 12.8 mostra 
a expressão para a razão de velocidades deste trem: 


m v 


f AO 

f-M 

sTl 

i 

{ 

1 Jvjl 

itj 




( 12 . 8 ) 


Cada par de engrenagem contribue potencialmente para a razão global do 
trem, mas no caso de um trem simples, os efeitos numéricos de todas as engrena¬ 
gens, exceto a primeira e a última, cancelam-se. A razão de velocidades do trem 
simples é sempre apenas a razão da primeira engrenagem sobre a última. Somen¬ 
te o sinal da razão global de velocidades do trem é afetada pelas engrenagens 
intermediárias, que são chamadas de “vazias ou sem carga”, porque nenhuma 
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potência é tipicamente tirada de seus eixos. Se todas as engrenagens em um trem 
forem externas e se houver um número par de engrenagens no trem, a direção do 
movimento de saída será oposta àquela de entrada. Se houver um número ímpar 
de engrenagens externas no trem, a saída será na mesma direção que a entrada. 
Assim, uma engrenagem única, externa e vazia de qualquer diâmetro pode ser 
usada para mudar a direção da engrenagem de saída sem afetar sua magnitude de 
velocidade. 

É prática comum inserir uma única engrenagem intermediária para mudar a 
direção, mas mais do que uma engrenagem vazia é supérfluo. Há pouca justifica¬ 
tiva para projetar um trem de engrenagem como está mostrado na Figura 12-13. 
Se o que necessitamos é conectar dois eixos que estão bastante afastados, um 
simples trem de muitas engrenagens poderia ser usado, mas isso será muito mais 
caro que uma corrente ou uma correia para a mesma aplicação. Se o que necessi¬ 
tamos é obter uma razão de velocidades maior que aquela que poderíamos obter 
com um simples par de engrenagens, está claro, pela Equação 12.8, que um trem 
de engrenagens simples não nos ajudará. 


Trem de engrenagens composto 

Para obter uma razão de velocidades maior que cerca de 10:1 com engrenagens 
é necessário compor o trem (a menos que um trem de engrenagens epicíclico 
seja usado - ver a próxima seção). Em um trem composto, pelo menos um eixo 
tem mais do que uma engrenagem. Ele terá um arranjo paralelo ou série-paralelo, 
em vez das conexões puras em série do trem de engrenagens simples. A Figura 
12-14 a mostra um trem composto de quatro engrenagens, duas das quais, as en¬ 
grenagens 3 e 4, estão postas no mesmo eixo e, assim, têm a mesma velocidade 
angular. A razão de velocidades do trem é agora 


m v 


a 2 n 

f V 

nJ 

[ Nj 


(12.9a) 


«W 



FIGURA 12-13 

Um trem de engrenagens simples. 
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FIGURA 12-14 

Trens de engrenagens compostos de dois estágios: (a) sem reversão; (6) com reversão. 


(b) 
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Isso pode ser generalizado para qualquer número de engrenagens no trem 
como 


m v 


produto do número de dentes nas engrenagens motoras 
produto do número de dentes nas engrenagens movidas 


( 12 .%) 


Observe que essas razões intermediárias não se cancelam e a razão de velo¬ 
cidades global do trem é o produto das razões de pares de engrenagens paralelas. 
Assim, uma razão maior pode ser obtida no trem de engrenagens composto a 
despeito das limitações aproximadas de 10:1 nas razões individuais de pares de 
engrenamento. O sinal de mais ou menos na Equação 12.% depende do número e 
tipo de engrenamentos no trem, se interno ou externo. Escrevendo-se a expressão 
na forma da Equação 12.9a e observando cuidadosamente o sinal de cada razão 
de engrenamento na expressão obteremos o sinal algébrico correto para a razão 
global de velocidades do trem. 


Trens compostos revertidos 

Na Figura 12-14a, os eixos de entrada e saída estão em locais diferentes. Isso 
pode ser aceitável e até mesmo desejável em alguns casos, dependendo das ou¬ 
tras restrições de empacotamento no projeto global da máquina. Esse trem de 
engrenagens, cujos eixos de entrada e saída não são coincidentes, é chamado de 
trem composto não revertido. Em alguns casos, como em transmissões de au¬ 
tomóveis, é desejável e até necessário ter o eixo de saída concêntrico com o eixo 
de entrada, como mostrado na Figura 12-14 b. Isso é referido como “reversão de 
trem”. O projeto de um trem composto revertido é mais complicado por causa 
da restrição adicional de que as distâncias entre os centros das partes devem ser 
iguais. Ver a referência 4 para mais informações. 


EXEMPLO 12-2 


Projetando um trem de engrenagens composto 

Problema Projete um trem de engrenagens composto de engrenagens 
cilíndricas retas para uma razão global de trem de 29:1. 

Dados Use engrenagens de ângulo de pressão de 25° com um módulo 

de 3 mm em todos os estágios. 

Hipóteses A maior razão em qualquer par de engrenagens deve ser li¬ 
mitada a cerca de 10:1. O número mínimo de dentes em cada 
pinhão é 12 (Tabela 12-4). 

Solução 

1 A razão requerida é muito grande para um estágio (um par de engrenagens), 
mas no caso de dois, eles estarão, cada um, dentro da limitação 10:1. Pode¬ 
mos ter uma ideia das razões de engrenamento necessárias calculando a raiz 
quadrada da razão de trem desejada: (29) 0 ' * 1 2 * * 5 = 5,385. Assim, dois pares de 
engrenagens com essa razão serão suficientes. 

2 Como o número de dentes em cada engrenagem deve ser inteiro, veja quão 

próximo podemos chegar da razão de engrenamento de 5,385:1 com combi¬ 

nações inteiras de dentes, começando com o menor pinhão possível: 

12(5,385) = 64,622 
13(5,385) = 70,007 
14(5,385) = 75,392 


(a) 
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O segundo valor dessas combinações será muito próximo da razão correta 
quando arredondado para um inteiro. 

3 Tente dois pares de engrenagens de 13t e 70t. Qual será a razão de trem? 



(b) 


4 Se isso for suficientemente próximo para a aplicação, o problema estará 
resolvido. A única situação na qual esse valor poderia não ser aceitável seria 
onde fosse requerida uma razão exata para prover uma função de cronome- 
tragem. 

5 Observe que usar dois pares idênticos em um trem composto automaticamen¬ 
te reverte-o, permitindo que os eixos de entrada e saída sejam concêntricos. 


Trens de engrenagens epicíclicos ou planetários 

Os trens de engrenagens convencionais descritos nas seções prévias são todos 
dispositivos de um grau de liberdade (1-DOF). Outra classe de trem de engrena¬ 
gem, o trem epicíclico ou planetário, tem amplas aplicações. Este é um dispo¬ 
sitivo de 2-DOF. Duas entradas são necessárias para obter uma saída previsível. 
Em alguns casos, como o diferencial de automóveis, um eixo é provido (eixo mo¬ 
tor) e duas saídas acopladas friccionalmente são obtidas (as duas rodas motoras). 

Trens epicíclicos ou planetários têm diversas vantagens sobre trens conven¬ 
cionais, entre as quais estão a obtenção de razões de trem maiores em pacotes 
menores, reversão garantida e saídas simultâneas, concêntricas, bidirecionais a 
partir de uma entrada única unidirecional. Essas características fazem os trens 
planetários muito conhecidos como transmissões automáticas em automóveis e 
caminhões, etc. 

A Figura 12-15a mostra um par de engrenagens convencionais de 1-DOF no 
qual o elo 1 está imobilizado como um elo de fixação. A Figura 12-15 b mostra 
o mesmo par de engrenagens com o elo 1 agora livre para rodar como um braço 
que conecta duas engrenagens. Agora somente o pinhão está fixo e o sistema tem 
dois graus de liberdade, DOF = 2. Este se transformou em um trem epicíclico 
com uma engrenagem sol e uma engrenagem planeta orbitando ao redor do sol, 
mantido em sua órbita pelo braço. Duas entradas são requeridas. Normalmente, 
o braço e a engrenagem sol serão, cada um, comandados em alguma direção com 
alguma velocidade. Em muitos casos, uma dessas entradas terá velocidade zero, 



engrenagem 

planeta 


(a) Engrenamento convencional 


( b) Engrenamento planetário ou epicíclico 


FIGURA 12-15 

Pares de engrenamento convencional são casos especiais dos engrenamentos planetários ou epicíclicos. 
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isto é, um freio aplicado ao braço ou à engrenagem sol. Observe que uma entrada 
de velocidade nula para o braço meramente transforma o trem epicíclico em um 
trem convencional de engrenagens, como mostrado na Figura 12-1 5a. Assim, o 
trem de engrenagem convencional é simplesmente um caso especial de um trem 
epicíclico, mais complexo, no qual o braço é mantido estacionário. 

No exemplo simples de um trem epicíclico na Figura 12-15, a única engre¬ 
nagem deixada para atuar como saída, depois de pôr as entradas de movimento 
na engrenagem sol e no braço, é a engrenagem planeta. É um pouco difícil obter 
uma saída útil de movimento dessa engrenagem planeta, porque seu pino está em 
movimento. Uma configuração mais útil está mostrada na Figura 12-16, para a 
qual uma engrenagem anel foi adicionada. Essa engrenagem anel engrena com 
a engrenagem planeta e pinos concêntricos com o pinhão, assim ela pode ser fa¬ 
cilmente utilizada como um membro de saída de movimento. A maioria dos trens 
planetários será arranjada com engrenagens anel para trazer o movimento plane¬ 
tário de regresso ao pino fixo. Observe como a engrenagem sol, a engrenagem 
anel e o braço são todos dispostos como eixos concêntricos vazados de forma que 
cada um possa ser acessado para utilizar sua velocidade angular e torque tanto 
como entrada quanto como saída. 

Ao mesmo tempo que é relativamente fácil visualizar o fluxo de potência 
através de um trem de engrenagens convencional e observar as direções de movi¬ 
mento de suas engrenagens-membros, é muito difícil determinar o comportamen¬ 
to de um trem planetário por simples observação. Devemos fazer os cálculos ne¬ 
cessários para determinar seu comportamento e podemos nos surpreender com os 
frequentes resultados contra-intuitivos. Sendo que as engrenagens estão rodando 
com respeito ao braço, e o braço em si tem movimento, a equação da velocidade 
relativa deve ser usada: 

^engrenagem ^braço ^engrenagem/braço ( 12 . 10 ) 

As Equações 12.10 e 12.5a são todas as necessárias para determinar as velo¬ 
cidades em um trem epicíclico, desde que o número de dentes e duas condições 
de entrada sejam conhecidas. Rearranje a Equação 12.10 para obter a diferença 




FIGURA 12-16 

Trem de engrenagens planetário com engrenagem anel usada como saída. 
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de velocidades. Então, faça a> F representar a velocidade angular da primeira en¬ 
grenagem no trem (escolhida em qualquer extremidade) e co L representar a velo¬ 
cidade angular da última engrenagem no trem (na outra extremidade). 

Para a primeira engrenagem no sistema: 

m F/bmço = m F - ®braço (12.11a) 

Para a última engrenagem no sistema: 

^Llbraço = “ «W (12.116) 


Dividindo a última pela primeira: 

®Llbmço ~~ ®j>raço 

-— =- 3 -= m v 

®Flbmço ®braço 


( 12 . 11 c) 


Isso resulta em uma expressão para a razão global do trem m v . A parte mais 
à esquerda da Equação 12.1c envolve apenas os termos de diferença de veloci¬ 
dade, que são negativos para o braço. Esta fração é igual à razão dos produtos 
dos números de dentes desde a primeira até a última engrenagem no trem (como 
definido na Equação 12.96), que pode ser substituída pelo lado mais à esquerda 
da Equação 12.1 lc. 

+ produto do número de dentes em engrenagens motoras _ _ a braço ^ \2) 

produto do número de dentes em engrenagens movidas co F - (ü h 

A Equação 12.12 pode ser resolvida para qualquer uma das três variáveis no 
lado direito, desde que as outras duas estejam definidas como entradas para este 
trem de engrenagem de 2 graus de liberdade (2-DOF). Devem ser conhecidas 
ou a velocidade do braço e de uma das engrenagens ou as velocidades das duas 
engrenagens, a primeira e a última (como designadas). Outra limitação deste mé¬ 
todo é que ambas as engrenagens escolhidas, a primeira e a última, devem ser 
pivotadas ao chão (não estarem orbitando), e deve haver um passo de engrena- 
mento conectando-as, o que pode incluir engrenagens planetas orbitando. 


EXEMPLO 12-3 


Analisando um trem de engrenagens epicíclico 

Problema Determine a razão de trem entre a engrenagem sol e o braço 
para o trem epicíclico na Figura 12-16. 

Dados A engrenagem sol tem 40 dentes, a planeta tem 20 dentes e a 

engrenagem anel tem 80 dentes. O braço é a entrada e a sol é 
a saída. A engrenagem anel é mantida estacionária. 

Hipóteses A engrenagem sol é a primeira engrenagem no trem e a en¬ 
grenagem anel é a última. Faça o braço ter uma velocidade 
angular, co, de 1 rpm. A razão do trem desejada é sol/braço. 

Solução 

1 A Equação 12.12 define a cinemática de um trem epicíclico: 


í M 


“/. - Abraço 

1 Nj 

1 Nj 

«/ - Abraço 


40 Y 20 j _ 0-1 («) 

20 A + 80 J “ co F - 1 

co,, = 3 
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que define a razão de trem como +3. A engrenagem sol roda três vezes mais 
rápida e na mesma direção que o braço. Observe os sinais nas razões de en- 
grenamento. Um é um par externo (-) e um é um par interno (+). 

2 Os arquivos EX12-03 encontram-se no CD-ROM deste livro. 


12.6 FABRICAÇÃO DE ENGRENAGENS 

Vários métodos são usados para a fabricação de engrenagens. Eles podem ser 
dividido em duas categorias, conformação e usinagem. A usinagem se divide em 
operações brutas e de acabamento. A conformação se refere à fundição direta, 
moldagem, estampagem ou extrusão das formas dos dentes em molde, sinteriza- 
dos ou materiais abrandados termicamente. A usinagem bruta e a de acabamento 
são técnicas de remoção de material usadas para cortar ou polir a forma do dente 
em um disco sólido à temperatura ambiente. Os métodos brutos são frequente¬ 
mente usados em separado, sem nenhuma operação de acabamento subsequente 
para engrenagens que não requerem precisão. A despeito do nome, os processos 
grosseiros na verdade criam um dente de engrenagem suave e preciso. Apenas 
quando são requeridos alta precisão e funcionamento silencioso adiciona-se e 
justifica-se o custo de operações secundárias de acabamento. 

Dentes de engrenagem por conformação 

Em todas as operações de conformação de dentes, os dentes na engrenagem são 
feitos todos ao mesmo tempo a partir de um molde ou guia no qual as formas 
do dente foram usinadas. A precisão dos dentes é inteiramente dependente da 
qualidade da guia (matriz) ou molde e, em geral, é muito menor do que aquela 
que pode ser obtida pelos métodos grosseiros e de acabamento. A maioria destes 
métodos tem um alto custo ferramental, fazendo com que sejam somente conve¬ 
nientes para produção de altas quantidades. Ver o Capítulo 2 para uma discussão 
mais geral destes processos de fabricação. 

Fundição Dentes podem ser fundidos em areia ou em matrizes fundidas de 
vários materiais. A vantagem é o baixo custo, mesmo porque a forma do dente é 
construída no molde. Normalmente, não são feitas operações de acabamento nos 
dentes após a fundição, embora isso possa ocorrer. Os dentes resultantes são de 
baixa precisão e são usados somente em aplicações não críticas como brinquedos 
e pequenos eletrodomésticos ou betoneiras de misturar concreto, onde o barulho 
e a folga de engrenamento não são prejudiciais para a operação. A fundição em 
areia é uma maneira econômica de obter engrenagens de dentes de baixa quali¬ 
dade e em pequenas quantidades, sendo que os custos das ferramentas são razoá¬ 
veis, mas o acabamento superficial e a precisão dimensional são muito pobres. A 
fundição em moldes permite um melhor acabamento superficial e precisão que 
a fundição em areia, mas tem custos ferramentais mais elevados, requerendo um 
volume de produção maior para justificar seu uso. 

Fundição em molde de cera Também conhecida como fundição de cera perdi¬ 
da, pode produzir engrenagens razoavelmente precisas em uma grande variedade 
de materiais. O molde é feito de material refratário que permite que materiais de 
alta temperatura de fusão sejam fundidos. A precisão é uma função do padrão 
mestre usado para fazer o molde. 

Sinterização Metais em pó são prensados em cavidades metálicas moldadas 
na forma de engrenagens, removidos e pré-aquecidos (sinterizados) para aumen¬ 
tar sua resistência. Essas engrenagens de metais em pó têm precisão similar às 
engrenagens de moldes fundidos, mas as propriedades dos materiais podem ser 
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controladas pela mistura de vários pós metálicos. Esta técnica é tipicamente usa¬ 
da para engrenagens de pequeno tamanho. 

Molde de injeção É usado para fazer engrenagens não metálicas em vários 
termoplásticos como o náilon e o acetal. São engrenagens de baixa precisão em 
tamanhos pequenos, mas elas têm a vantagem do custo baixo e podem ser movi¬ 
das sem lubrificante com cargas pequenas. 

Extrusão É usada para formar dentes em eixos longos, que são então corta¬ 
dos em tamanhos utilizáveis e usinados para chavetas, etc. Materiais não ferrosos 
como o alumínio e ligas de cobre são comumente extrudados em lugar dos aços. 

Repuxe a frio Forma dentes em barras de aço ao repuxá-las através de guias 
endurecidas. O trabalho a frio aumenta a resistência e reduz a ductilidade. As 
barras, a seguir, são cortadas em tamanhos úteis e usinadas para os orifícios, 
chavetas, etc. 

Estampagem Lâminas metálicas podem ser estampadas com as formas de 
dentes para fazer engrenagens de baixa precisão e a baixo custo em grandes 
quantidades. O acabamento superficial e precisão são pobres. 

Usinagem 

A maior parte das engrenagens metálicas usadas para transmitir potência em ma- 
quinárias é feita por um processo de usinagem do material fundido, forjado ou 
discos laminados a quente. Processos grosseiros incluem fresamento da forma 
do dente com cortadores de forma ou geradores de forma com um cortador de 
cremalheira, um cortador de forma ou uma fresa caracol. Os processos de aca¬ 
bamento incluem polimento, brunimento, lapidação, amolamento ou retificação. 
Cada um desses métodos será descrito brevemente. 

Processos grosseiros 

Fresamento de forma Requer um cortador de fresa de forma, como mostrado 
na Figura 12-17, 1. O cortador deve ser feito para a forma do vão do dente da 
engrenagem, para a geometria do dente e para o número de dentes de cada engre¬ 
nagem em questão. O cortador em rotação é mergulhado no disco para cortar um 
dente por vez. O disco da engrenagem é, então, rotado através de um passo circular 
e o próximo dente é cortado. Como é necessário um cortador de forma diferente 
para cada tamanho de engrenagem a ser feita, o custo das ferramentas se torna alto. 
Para reduzir custos, o mesmo cortador é frequentemente usado para engrenagens 
de tamanhos múltiplos, resultando em erros de perfil para todos os números de 
dentes, exceto um. Este método é o menos preciso dos métodos grosseiros. 

Geração por cremalheira Um cortador de cremalheira para qualquer passo 
de involuta pode ser facilmente construído, mesmo porque a forma de seu dente 
é um trapézio (ver a Figura 12-6). A cremalheira endurecida e afiada (ver Figura 
12-17, 2) é então movida alternadamente, para frente e para trás, ao longo do eixo 
do disco da engrenagem e avança sobre ele ao mesmo tempo em que é rodada ao 
redor do disco de modo a gerar o dente de involuta na engrenagem. A cremalheira 
e o disco devem ser periodicamente reposicionados para completar a circunferên¬ 
cia. Esse reposicionamento pode introduzir erros na geometria do dente, tornan¬ 
do este método menos preciso que outros a serem discutidos. 

Geração de engrenagem Usa uma ferramenta cortante na forma de uma 
engrenagem (ver 3 na Figura 12-17), que é movida para frente e para trás 
axialmente através do disco para cortar os dentes enquanto o disco roda ao 
redor da ferramenta cortante, como mostrado na Figura 12-18. É um processo 
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FIGURA 12-17 

Uma coleção de ferramentas de corte de engrenagens: 1 - Cortador de fresa, 

2 - Cortador de cremalheira, 3 - Cortador de geração, 4 - Caracol. (Cortesia do 
Pfauter-Maag Cutting Tools Limited Partership, Loves Park, III.) 

verdadeiro de geração de forma no qual a ferramenta de formato do dente corta 
a si mesma no engrenamento com um disco. A precisão é boa, mas quaisquer 
erros, mesmo em um dente do cortador de forma, serão transferidos diretamen¬ 
te para a engrenagem. Engrenagens internas também podem ser cortadas com 
este método. 

Geração por fresa caracol Um caracol (4, na Figura 12-17) é análogo a uma 
rosca cônica. Seus dentes são feitos para igualar o vão de dente e são interrompi¬ 
dos com ranhuras para permitir as superfícies cortantes. Ele roda ao redor de um 
eixo perpendicular àquele do disco da engrenagem, cortando no disco que gira 
para gerar o dente. E o método mais preciso dos processos grosseiros, até porque 
nenhum reposicionamento da ferramenta ou disco é requerido e cada dente é 
cortado por múltiplos dentes de caracol, dando uma média para quaisquer erros 
da ferramenta. Excelente acabamento superficial pode ser conseguido por este 
método, e é um dos mais usados para a produção de engrenagens. 

Processos de acabamento 

Quando alta precisão é requerida, operações secundárias podem ser feitas nas en¬ 
grenagens feitas por qualquer um dos métodos grosseiros anteriores. Operações 



FIGURA 12-18 

Um gerador de engrenagem cortando uma engrenagem helicoidal. (Cortesia da 
Pfauter-Maag Cutting Tools, Ltd Prtship, Loves Park, III.) 
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ade acabamento geralmente removem pouco ou nenhum material, mas melhoram 
a precisão dimensional, o acabamento superficial e/ou a dureza. 

Polimento (Rebarbamento) É similar ao processo de dar forma às engrena¬ 
gens, mas usa ferramentas precisas de polimento para remover pequenas quan¬ 
tidades de material de uma engrenagem bruta para corrigir erros de perfil e me¬ 
lhorar o acabamento. 

Retificação Usa uma roda de retificação de contorno que é passada sobre a 
superfície usinada dos dentes de engrenagem, normalmente controlada pelo com¬ 
putador, para remover pequenas quantidades de material e melhorar o acabamen¬ 
to superficial. Pode ser usada em engrenagens que foram endurecidas depois da 
geração para corrigir distorções devidas ao tratamento térmico, bem como atingir 
as outras vantagens listadas acima. 

Brunimento Faz-se girar a engrenagem de usinagem grosseira contra uma 
engrenagem especialmente endurecida. As altas forças na interface do dente po¬ 
dem causar escoamento plástico na superfície do dente de engrenagem, que me¬ 
lhora o acabamento e endurece a superfície, criando tensões residuais benéficas 
de compressão. 

Lapidação e polimento Ambos empregam uma engrenagem impregnada de 
material abrasivo ou uma ferramenta na forma de engrenagem que gira contra a 
engrenagem para causar a abrasão da superfície. Em ambos os casos, a ferramen¬ 
ta abrasiva guia a engrenagem na medida necessária para um processo acelerado 
e controlado a fim de melhorar o acabamento superficial e a precisão. 

Qualidade da engrenagem 

A norma 2000-A88 da AGMA define as tolerâncias dimensionais para os dentes 
de engrenagem e um índice de qualidade Q v que varia desde a menor qualidade 
(3) até a maior precisão (16). O método de fabricação essencialmente determina 
o índice de qualidade Q r da engrenagem. 

Engrenagens geradas terão, normalmente, índice de qualidade de 3-4. As 
engrenagens feitas pelos métodos grosseiros listados anteriormente geralmente 
caem dentro de um intervalo de Q v de 5-7. Se as engrenagens forem acabadas por 
polimento ou retifica, Q v pode estar no intervalo 8-11. Lapidação e amolamento 
podem atingir os índices de qualidade mais elevados. Obviamente, o custo da 
engrenagem será uma função de Q v . 

A Tabela 12-6 mostra os índices de qualidade recomendados pela AGMA 
para várias aplicações comuns de engrenagens. Uma outra maneira de sele¬ 
cionar o índice de qualidade conveniente se baseia na velocidade linear dos 
dentes de engrenagem no ponto de referência, chamado de velocidade da linha 
de referência. Imprecisões no espaçamento do dente causarão impactos entre os 
dentes, e as forças de impacto aumentam a velocidades mais elevadas. A Tabe¬ 
la 12-7 mostra índices de qualidade de engrenagem recomendados como uma 
função da velocidade da linha de referência de engrenamento. Engrenagens ci¬ 
líndricas retas raramente são usadas com velocidades da linha de referência 
maiores que 10000 ft/min (50 m/s), devido ao barulho excessivo e à vibração. 
E preferível utilizar engrenagens helicoidais (discutidas no próximo capítulo) 
para tais aplicações. 

A qualidade da engrenagem pode ter um efeito significativo na divisão de 
cargas entre dentes. Se os vãos dos dentes não forem precisos e uniformes, os 
dentes em engrenamento não estarão todos em contato simultâneo. Isso mos¬ 
trará sem dúvidas a vantagem de uma razão de contato grande. A Figura 12-19 
mostra duas engrenagens com razão de contato grande, mas com baixa precisão. 
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Tabela 12-6 

Números de qualidade de engrenagem 
recomendados pela AGMA para várias 
aplicações 

Aplicação 

Q, 

Acionador do tambor do 
misturador de cimento 

3-5 

Forno de cimento 

5-6 

Acionadores de fresa de aço 

5-6 

Selecionador de milho 

5-7 

Guindaste 

5-7 

Prensa de esmagamento 

5-7 

Esteira de mineração 

5-7 

Máquina de fabricação de 
caixa de papel 

6-8 

Mecanismo do medidor de gás 

7-9 

Furadeira de baixa potência 

7-9 

Máquina de lavar roupas 

8-10 

Prensa de impressão 

9-11 

Mecanismo de computador 

10-11 

Transmissão de automóveis 

10-11 

Acionador de antena de radar 

10-12 

Acionador de propulsor 
marítmo 

10-12 

Acionador de motor de avião 

10-13 

Giroscópio 

12-14 


Tabela 12-7 

Números de qualidade de engrenagem 
recomendados para velocidade de linha 
de referência 

Velocidade de 
referência 

Q, 

0-800 fpm 

6-8 

800-2000 fpm 

8-10 

2000-4000 fpm 

10-12 

mais de 4000 fpm 

12-14 
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FIGURA 12-19 

Engrenamento verdadeiro de dentes 
de engrenagens retas mostrando 
uma divisão pobre da carga devido 
a imperfeições de dente. (Fonte: 

R. L.Thoen, "Minimizing Backlash 
in Spur Gears”, Gear Technology, 
May/June 1994, p. 27, com 
autorização.) 


Apenas um par de dentes está em contato e recebendo a carga na mesma direção. 
Os outros no engrenamento não estão recebendo nenhuma carga. A despeito de 
uma razão de contato de cerca de 5, a razão de contato verdadeira neste ponto do 
engrenamento é somente 1. 

12.7 CARREGAMENTO EM ENGRENAGENS CILÍNDRICAS 
RETAS 

A análise do carregamento nos dentes das engrenagens acopladas pode ser feita 
pelos métodos padronizados de análise de carga, como discutido no Capítulo 3, 
usando as Equações 3.2 ou 3.3, como apropriado. Discutiremos apenas breve¬ 
mente suas aplicações aos dentes de engrenagem. A Figura 12-20 mostra um par 
de dentes de engrenagem. Os dentes estão de fato engrenados (em contato) no 
ponto de referência, mas são mostrados separados para facilitar a explicação. O 
torque T p está sendo passado pelo pinhão para a engrenagem. Ambos são mostra¬ 
dos em diagrama de corpo livre. No ponto de referência, a única força que pode 
ser transmitida de um dente a outro, negligenciando o atrito, é a força W que atua 
ao longo da linha de ação no ângulo de pressão. Essa força pode ser resolvida em 
duas componentes, W r atuando na direção radial e W t na direção tangencial. A 
magnitude da componente tangencial W t pode ser encontrada por 

T 27’ 2 VjT n 

W, = = — 1 - = p (12.13a) 

r„ d„ N„ 


onde Tp é o torque no eixo do pinhão, r p é o raio de referência (primitivo), d p é o 
diâmetro de referência (primitivo), N p o número de dentes e p d é o passo diame¬ 
tral do pinhão. 

A componente radial W r é 

W r = W) tan (j) (12.13i>) 


e a força resultante W é 


W = 


COS (j) 


(12.13c) 


Observe que a Equação 12.13a poderia também ter sido escrita para a engrena¬ 
gem em vez do pinhão, porque a força W é igual e oposta na engrenagem e no 
pinhão. 



FIGURA 12-20 

Forças no pinhão e na engrenagem em um par acoplado (engrenagens foram separadas para ilustração - pontos de 
referência estão na verdade em contato). 
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A força de reação R e suas componentes R t e R r nos pivôs são iguais e opos¬ 
tas às forças correspondentes que atuam no ponto de referência da respectiva 
engrenagem ou pinhão. As forças no pinhão são iguais e opostas àquelas que 
atuam sobre a engrenagem. 

Dependendo da razão de contato, os dentes podem receber toda ou parte 
da carga W em qualquer localização da ponta do dente para um ponto próximo 
ao círculo de dedendo à medida que ela roda no engrenamento. Obviamente, a 
pior condição de carregamento é quando W atua na ponta dos dentes. Então, a 
componente tangencial W, tem o maior braço de momento possível atuando no 
dente como uma viga em balanço. O momento fletor e a força de cisalhamento 
transversal devido à flexão serão ambas máximas na raiz do dente. Para razões de 
contato > 1, haverá um ponto máximo de contato de um único dente (HPSTC) em 
algum lugar abaixo da ponta, e este criará o momento fletor máximo em qualquer 
dente, admitindo que as precisões de fabricação das engrenagens sejam suficien¬ 
temente boas para permitir a divisão da carga. Se os dentes forem de baixa qua¬ 
lidade, como mostrado na Figura 12-19, então o carregamento da ponta do dente 
com o valor total de W ocorrerá sem importar a razão de contato. 

Mesmo se o torque T p for constante com o tempo, cada dente experimentará 
carregamentos repetidos à medida em que este entrar em engrenamento, criando 
uma situação de fadiga de carregamento. A função momento fletor-tempo de um 
par será como mostrado na Figura 12-2 ln. Haverá componentes médias (M m ) e 
alternantes ( M a ) iguais de momento fletor. Existe alguma vantagem em evitar 
valores inteiros da razão de engrenamento m G para pares a fim de evitar o contato 
dos mesmos dentes a cada m G revoluções. Razões não inteiras distribuirão o con¬ 
tato mais uniformemente entre todos os dentes. 

Se uma engrenagem intermediária (morta) for inserida entre o pinhão e a 
engrenagem para mudar a direção do movimento, cada um dos dentes dessa en¬ 
grenagem experimentará um momento completamente invertido, como mostra¬ 
do na Figura 12-21/?, por causa da força W que atua em lados opostos de cada 
dente da engrenagem intermediária em engrenamentos alternados. Observe que 
o intervalo M r da magnitude do momento na engrenagem intermediária é duas 
vezes aquele das engrenagens não intermediárias, tornando-a uma engrenagem 
carregada com maior carga, embora seu momento médio seja zero. O mesmo é 
verdadeiro para as engrenagens planetas, como mostrado na Figura 12-16. 


EXEMPLO 12-4 


Análise da carga de um trem de engrenagens retas 

Problema Determine os torques e as cargas transmitidas nos dentes de 
engrenagem em um trem de 3 engrenagens contendo um pi¬ 
nhão, uma engrenagem vazia e uma engrenagem. Encontre os 
diâmetros das engrenagens e as componentes média e alter- 
nante da carga transmitida em cada engrenagem. 

Dados O eixo do pinhão passa 20 hp a 2500 rpm. A razão de trem é 

3,5:1. O pinhão tem 14 dentes, um ângulo de pressão de 25° e 
p d = 6. A engrenagem vazia tem 17 dentes. 

Hipóteses O pinhão engrena com a engrenagem vazia e esta engrena 
com a engrengem. 

Solução 

1 Encontre o número de dentes da engrenagem a partir da informação dada: 

N g = m c N p = 3,5(l4) = 49 dentes ( a) 
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+ t 



* 


(a) Momento repetido em 
dente de engrenagem 
intermediária 

M 


+ 



(.b) Momento invertido 
em dente de 

engrenagem intermediária 

FIGURA 12-21 

Variação no tempo dos momentos 
fletores nos dentes da engrenagem. 

















708 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


2 O torque no eixo do pinhão é encontrado pela Equação 10.1: 


T = 


20 hp I 6600 — /hp 


co 


p 2500 rpm (2jt/60) 


rad 


= 504 lb-in 


/rpm 


3 O torque de saída é 

T g = m G T p = 3,5(504) = 1765 lb-in 

4 Os diâmetros de referência são 


(b) 


(c) 


N „ ia 

d=^ = — = 2,33 in 
Pi 6 


17 49 

d l = 6 = 2,83 in = 6 = 8,17 in (cQ 


5 A carga transmitida é a mesma em todas as três engrenagens e pode ser en¬ 
contrada a partir do torque e raio da qualquer uma das engrenagens: 

T 


W, = 


504 


= 432 lb 


d p j 2 2,33/2 

6 A componente radial de carga é 

W r = W t tg <|) = 432 tg 25° = 202 lb 

7 A carga total é 


W = 


W, 


432 


= 477 lb 


cosc|) cos25° 

8 As cargas repetidas em qualquer dente do pinhão ou engrenagem são 
W. 


W, 


hütemante 


w 

= 216 lb W t = ' = 216 lb 

1 media 2 


9 As cargas completamente revertidas na engrenagem vazia são 
W. = W t = 432 lb W f = 0 lb 

l altemante 1 l média 

10 Os arquivos EX12-04 encontram-se no CD-ROM deste livro. 


(e) 


(/) 


(g) 


(h) 


(0 


12.8 TENSÕES E/W ENGRENAGENS CILÍNDRICAS RETAS 

Há dois modos de falha que afetam os dentes de engrenagem: fratura por fadiga 
devido às tensões variadas de flexão na raiz do dente e fadiga superficial (crate- 
ração) das superfícies do dente. Ambos os modos de falha devem ser verificados 
quando se projetam engrenagens. A fratura de fadiga devido à flexão pode ser 
prevenida com um projeto apropriado mantendo-se o estado de tensão dentro da 
linha modificada de Goodman para o material, como discutido no Capítulo 6. 
Sendo que a maioria das engrenagens altamente carregadas são feitas de mate¬ 
riais ferrosos que têm um limite de resistência à fadiga por flexão, pode-se obter 
vida infinita para cargas de flexão. Contudo, como foi discutido no Capítulo 7, os 
materiais não exibem um limite de resistência à fadiga para tensões repetidas de 
contato de superfície. Assim, não é possível projetar engrenagens para vida infi¬ 
nita contra a falha superficial. Um par de engrenagens propriamente projetadas 
não devem nunca fraturar um dente em serviço normal (salvo por sobrecargas 
maiores que aquelas que elas foram projetadas para suportar), mas deve-se espe¬ 
rar que elas falhem mais cedo ou mais tarde por um dos mecanismos de desgaste 
discutidos no Capítulo 7. A crateração é o modo mais comum de falha, embora 
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possa ocorrer desgaste por abrasão ou adesivo (marcas), especialmente se as en¬ 
grenagens não forem lubrificadas em serviço adequadamente. Enfocaremos cada 
um dos dois principais modos de falha por vez, usando os procedimentos reco¬ 
mendados pela AGMA. 


Tensões de flexão 


A equação de Lewis A primeira equação útil para as tensões de flexão em um 
dente de engrenagem foi desenvolvida por W. Lewis em 1892. Ele reconheceu 
que o dente é uma viga em balanço com sua seção crítica na raiz. Começando 
com a equação da tensão de flexão em uma viga em balanço, ele derivou o que é 
agora conhecido como a equação de Lewis: 


o 


b 


W,p cl 

FY 


(12.14) 


onde W, é a força tangencial no dente, p d é o passo diametral, Fé a largura da 
face e Yé um fator adimensional da geometria, definido por ele, e agora chama¬ 
do de fator de forma de Lewis. Esse fator de forma levou em conta a geometria 
do dente para determinar sua resistência efetiva no filete da raiz. Ele publicou 
uma tabela dos valores de Y para engrenagens de diferentes ângulos de pressão 
e número de dentes. 151 Observe que a componente radial W r é ignorada, porque 
ela põe o dente em compressão e atua para reduzir a perigosa tensão de tração 
de flexão. Assim, ignorar a tensão radial é conservativo e também simplifica a 
análise. 

A equação de Lewis não é mais usada em sua forma original, mas ela serve 
como base para uma versão mais moderna como definida pela AGMA e baseada 
no trabalho de Lewis e muitos outros. Os princípios da equação de Lewis ainda 
são válidos, mas ela foi aumentada com fatores adicionais para levar em conta 
mecanismos de falha que só foram entendidos mais tarde. Seu fator de forma Y 
foi suplantado por um novo fator geométrico J, que inclui os efeitos da concen¬ 
tração de tensão na raiz do filete. l3J A concentração de tensão, nos dias de Lewis, 
ainda não tinha sido descoberta. 


A equação de tensões de flexão da AGMA como definida no Padrão 2001-B88 
da AGMA é válida somente para certas hipóteses a respeito do dente e da geome¬ 
tria de engrenamento: 

1 A razão de contato está entre 1 e 2. 

2 Não há interferência entre as pontas e os filetes de raiz dos dentes acoplados 
e não há adelgaçamento dos dentes abaixo do início teórico do perfil ativo. 

3 Nenhum dente é pontudo. 

4 A folga de engrenamento não é nula. 

5 Os filetes da raiz são padronizados, supõe-se que sejam suaves, e são pro¬ 
duzidos por um processo de geração. 

6 As forças de atrito são desprezadas. 

A primeira suposição vem a despeito do anseio teórico de razões de conta¬ 
to elevadas, porque a partição real da carga entre dentes em tais situações está 
sujeita a fatores de precisão e rigidez do dente que são difíceis de prever, trans¬ 
formando o problema em indeterminado. A suposição 1 é, então, conservadora 
com respeito a razões de contato mais elevadas. A hipótese 2 limita a análise das 
combinações pinhão-engrenagem que obedecem às limitações do número míni¬ 
mo de dentes descritas na Tabela 12-4 e 12-5. Se o número de dentes necessário 
for menor por razões de empacotamento, então devem ser usados dentes com 
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dedendos desiguais e o método AGMA deve ser aplicado com o fator de geo¬ 
metria apropriado J usado na equação. A hipótese 3 trata dos limites de pinhões 
de adendos desiguais. A hipótese 4 reconhece que as engrenagens sem folga de 
engrenamento não girarão juntas livremente devido ao atrito excessivo. A hipóte¬ 
se 5 leva em conta o uso de fatores de concentração de tensão para filetes de raiz 
baseados no trabalho de Dolan e Broghammer. [6J A hipótese 6 é autoexplicativa. 
Além disso, este método é válido apenas para dentes de engrenagens externos. A 
geometria de dentes de engrenagens internos é suficientemente diferente para re¬ 
querer um outro enfoque para o cálculo das tensões de flexão. Ver a padronização 
da AGMA para mais informações. 

A equação AGMA das tensões de flexão difere ligeiramente para as especi¬ 
ficações SI e estadunidenses de engrenagens devido à relação recíproca entre o 
passo diametral e o módulo. Listamos ambas as versões com sufixos us ou si no 
número das equações onde aplicável 


o» 


W.P, K a K, 
FJ K v 


k s k b k, 


(12.15hs) 


o 


b 


W, K,K m 
Fm! K v 


k s k b k, 


(12.15 si) 


A essência desta equação é a fórmula de Lewis com um fator de geometria J 
atualizado substituindo seu fator de forma Y. W t , F e p d têm o mesmo significado 
que na Equação 12.14 e m é o módulo métrico. Os fatores K são modificadores 
para levar em conta diversas condições. Discutiremos agora cada um dos termos 
empíricos na Equação 12.15. 


* Extraído da Folha de Informações da 
Norma 908-B89 AGMA, Geometry Factors 
for Determining the Pitting Resistance 
and Bending Strength ofSpur, Helical and 
Herringbone Gear Teeth, com autorização 
dos editores, American Gear Manufacturers 
Association, 1500 King St., Suite 201, Ale¬ 
xandria, Va., 22314. 


Fator geométrico de resistência de flexão J O fator geométrico J pode ser cal¬ 
culado por um algoritmo complicado definido na Norma 908-B89 da AGMA. O 
mesmo padrão também fornece as tabelas dos fatores J para dentes padronizados 
de profundidade completa e para dentes de adendos desiguais de 25% e 50%, to¬ 
dos com 14,5, 20 e 25° de ângulo de pressão. Os fatores J variam com o número 
de dentes no pinhão e na engrenagem e são dados somente para o intervalo de 
combinações que obedece a hipótese 2. A AGMA recomenda que as combina¬ 
ções de número de dentes que criam interferência sejam evitadas. 

As Tabelas 12-8 até 12-15* replicam os fatores de geometria J da AGMA 
para um subconjunto de combinações de dentes de engrenagem cobertos na 
norma. Nestas oito tabelas, dois projetos de dentes de engrenagem são cobertos 
(dente de profundidade completa e dente de adendo 25% mais comprido), cada 
um para dois ângulos de pressão (20 e 25°) e ambos para carregamento de ponta 
de dente e para carregamento no ponto mais alto de contato de um único dente 
(HPSTC). Ver a norma para outras combinações. 

Observe nestas tabelas que os fatores J são diferentes para o pinhão e a en¬ 
grenagem (rotulados P e G) em cada combinação de engrenamento. Isso resulta 
em níveis de tensão de flexão diferentes nos dentes do pinhão e nos dentes da 
engrenagem. A letra U nas tabelas indica que o adelgaçamento ocorre com aque¬ 
la combinação devido à interferência entre a ponta do dente da engrenagem e o 
flanco da raiz do pinhão. A escolha entre os fatores J HPSTC ou ponta-carregada 
deve basear-se na precisão de fabricação do par de engrenagens. Se as tolerâncias 
de fabricação são pequenas (engrenagens de alta precisão), então a divisão de 
cargas entre os dentes pode ser aceita e as tabelas HPSTC, usadas. Se não, então 
é provável que somente um par de dentes carregará toda a carga na ponta no pior 
caso, como visto na Figura 12-19. Ver a Norma 908-B89 da AGMA para mais 
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informações a respeito de variações aceitáveis de fabricação no passo de base 
para assegurar HPSTC. 


Fator dinâmico K v O fator dinâmico K v tenta levar em conta as cargas de 
vibração geradas internamente pelos impactos de dente contra dente induzidos 
pelo engrenamento não conjugado dos dentes de engrenagem. Essas cargas de vi¬ 
bração são chamadas de erros de transmissão e serão piores em engrenagens de 
baixa precisão. As engrenagens precisas se aproximarão mais do ideal de trans¬ 
missão de torque suave e de razão de velocidade constante. Na ausência de dados 
experimentais que definam o nível de erro da transmissão a ser esperado em um 
projeto de engrenagem, o projetista deve estimar o fator dinâmico. A AGMA pro¬ 
vê curvas empíricas para K v como uma função da velocidade V t da linha de passo. 
A Figura 12-22* mostra uma família dessas curvas, que variam com o índice de 
qualidade Q v do engrenamento. As equações empíricas para as curvas numeradas 
de 6 até 11 na Figura 12-22 são 


K 


V 




(12.16mí) 


A Y 
K A + J7mv,; 


(12.16 si) 


onde V e a velocidade da linha de passo de engrenamento em unidades de ft/min 


(US) ou m/s (SI). Os fatores A e B são definidos como 
A = 50 + 56(1 -B) 

(12 - Q v ) 2 ' 3 

B = -p4— para 6 < Q v < 11 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 

. _ . _ . Fundamental Rating Factors and Calcula- 
^ ' a ' tion Methods for Involute Spur and Flelical 

Cear Teeth, com autorização dos editores, 
American Gear Manufacturing Association, 
(12 \lb) 1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va., 
22314. 



i-1-1-1-1-1-1-1-1-1-r 

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 

velocidade da linha de referência V, m/s 


FIGURA 12-22 


Fatores dinâmicos da ACMA K w e C„. 
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Tabela 12-8 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 20°, dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 5 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

P G 

P G 

12 

U 

u 












14 

U 

u 

u 

u 










17 

u 

u 

u 

u 

u 

u 








21 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,24 

0,24 






26 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,24 

0,25 

0,25 

0,25 




35 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,24 

0,26 

0,25 

0,26 

0,26 0,26 



55 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,24 

0,28 

0,25 

0,28 

0,26 0,28 

0,28 0,28 


135 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,24 

0,29 

0,25 

0,29 

0,26 0,29 

0,28 0,29 

0,29 0,29 


5 N. de R.: No original, usa-se ponto decimal em vez de vírgula nas Tabelas 12-8 a 12-15. 


Tabela 12-9 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 20°, dentes de profundidade completa com 
carregamento HPSTC 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 


12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

P G P G 

12 

U 

u 











14 

U 

u 

u 

u 









17 

u 

u 

u 

u 

u 

u 







21 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,33 

0,33 





26 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,33 

0,35 

0,35 

0,35 



35 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,34 

0,37 

0,36 

0,38 

0,39 0,39 


55 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,34 

0,40 

0,37 

0,41 

0,40 0,42 

0,43 0,43 

135 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,35 

0,43 

0,38 

0,44 

0,41 0,45 

0,45 0,47 0,49 0,49 


Tabela 12-10 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 20°, dentes de adendos alongados 25% com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 


12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

P G 

12 

U 

u 













14 

U 

u 

u 

u 











17 

u 

u 

u 

u 

0,27 

0,19 









21 

u 

u 

u 

u 

0,27 

0,21 

0,27 

0,21 







26 

u 

u 

u 

u 

0,27 

0,22 

0,27 

0,22 

0,28 

0,22 





35 

u 

u 

u 

u 

0,27 

0,24 

0,27 

0,24 

0,28 

0,24 

0,28 

0,24 



55 

u 

u 

u 

u 

0,27 

0,26 

0,27 

0,26 

0,28 

0,26 

0,28 

0,26 

0,29 0,26 


135 

u 

u 

u 

u 

0,27 

0,28 

0,27 

0,28 

0,28 

0,28 

0,28 

0,28 

0,29 0,28 

0,30 0,28 
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Tabela 12-11 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 20°, dentes de adendos alongados 25% com 
carregamento HPSTC 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

P G 

12 

U 

u 













14 

U 

u 

u 

u 











17 

u 

u 

u 

u 

0,36 

0,24 









21 

u 

u 

u 

u 

0,37 

0,26 

0,39 

0,27 







26 

u 

u 

u 

u 

0,37 

0,29 

0,39 

0,29 

0,41 

0,30 





35 

u 

u 

u 

u 

0,37 

0,32 

0,40 

0,32 

0,41 

0,33 

0,43 

0,34 



55 

u 

u 

u 

u 

0,38 

0,35 

0,40 

0,36 

0,42 

0,36 

0,44 

0,37 

0,47 0,39 


135 

u 

u 

u 

u 

0,39 

0,39 

0,41 

0,40 

0,43 

0,41 

0,45 

0,42 

0,48 0,44 

0,51 0,46 


Tabela 12-12 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 25°, dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

12 

U 

u 














14 

U 

u 

0,28 

0,28 












17 

u 

u 

0,28 

0,30 

0,30 

0,30 










21 

u 

u 

0,28 

0,31 

0,30 

0,31 

0,31 

0,31 








26 

u 

u 

0,28 

0,33 

0,30 

0,33 

0,31 

0,33 

0,33 

0,33 






35 

u 

u 

0,28 

0,34 

0,30 

0,34 

0,31 

0,34 

0,33 

0,34 

0,34 

0,34 




55 

u 

u 

0,28 

0,36 

0,30 

0,36 

0,31 

0,36 

0,33 

0,36 

0,34 

0,36 

0,36 

0,36 


135 

u 

u 

0,28 

0,38 

0,30 

0,38 

0,31 

0,38 

0,33 

0,38 

0,34 

0,38 

0,36 

0,38 

0,38 0,38 


Tabela 12-13 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 25°, dentes de profundidade completa com 
carregamento HPSTC 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

12 

U 

u 














14 

U 

u 

0,33 

0,33 












17 

u 

u 

0,33 

0,36 

0,36 

0,36 










21 

u 

u 

0,33 

0,39 

0,36 

0,39 

0,39 

0,39 








26 

u 

u 

0,33 

0,41 

0,37 

0,42 

0,40 

0,42 

0,43 

0,43 






35 

u 

u 

0,34 

0,44 

0,37 

0,45 

0,40 

0,45 

0,43 

0,46 

0,46 

0,46 




55 

u 

u 

0,34 

0,47 

0,38 

0,48 

0,41 

0,49 

0,44 

0,49 

0,47 

0,50 

0,51 

0,51 


135 

u 

u 

0,35 

0,51 

0,38 

0,52 

0,42 

0,53 

0,45 

0,53 

0,48 

0,54 

0,53 

0,56 

0,57 0,57 
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Tabela 12-14 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 25°, dentes de adendos alongados 25% com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

12 

0,32 

0,20 














14 

0,32 

0,22 

0,33 

0,22 












17 

0,32 

0,25 

0,33 

0,25 

0,34 

0,25 










21 

0,32 

0,27 

0,33 

0,27 

0,34 

0,27 

0,36 

0,27 








26 

0,32 

0,29 

0,33 

0,29 

0,34 

0,29 

0,36 

0,29 

0,36 

0,29 






35 

0,32 

0,31 

0,33 

0,31 

0,34 

0,31 

0,36 

0,31 

0,36 

0,31 

0,37 

0,31 




55 

0,32 

0,34 

0,33 

0,34 

0,34 

0,34 

0,36 

0,34 

0,36 

0,34 

0,37 

0,34 

0,38 

0,34 


135 

0,32 

0,37 

0,33 

0,37 

0,34 

0,37 

0,36 

0,37 

0,36 

0,37 

0,37 

0,37 

0,38 

0,37 

0,39 0,37 


Tabela 12-15 Fator geométrico de flexão J da AGMA para 25°, dentes de adendos alongados 25% com 
carregamento HPSTC 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

12 

0,38 

0,22 














14 

0,38 

0,25 

0,40 

0,25 












17 

0,38 

0,29 

0,40 

0,29 

0,43 

0,29 










21 

0,38 

0,32 

0,41 

0,32 

0,43 

0,33 

0,46 

0,33 








26 

0,39 

0,35 

0,41 

0,35 

0,44 

0,36 

0,46 

0,36 

0,48 

0,37 






35 

0,39 

0,38 

0,41 

0,39 

0,44 

0,39 

0,47 

0,40 

0,49 

0,41 

0,51 

0,41 




55 

0,39 

0,42 

0,42 

0,43 

0,44 

0,44 

0,47 

0,44 

0,49 

0,45 

0,52 

0,46 

0,55 

0,47 


135 

0,40 

0,47 

0,42 

0,48 

0,45 

0,49 

0,48 

0,49 

0,50 

0,50 

0,53 

0,51 

0,56 

0,53 

0,59 0,55 


onde Q v é o índice de qualidade da engrenagem de pior qualidade no engrena- 
mento. 

Observe na Figura 12-22 que cada uma dessas curvas empíricas termina 
abruptamente em algum valor particular de V r Elas podem ser extrapoladas além 
desses pontos, mas os valores experimentais a partir dos quais elas foram geradas 
não se estenderam além daqueles limites. Os valores terminais de V, para cada 
curva podem ser calculados a partir de 

V tjmx = [A + (Q v - 3)] 2 ft/min (12.18 us) 


V, = 


[A + (q-3j 

200 


m/s 


(I2.18.vi) 


Para engrenagens com Q v < 5, uma equação diferente é usada: 
K 50 
50 + \[V, 

50 

50 + V200V f 


(12.19kí) 


K, 


(12.19si) 
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Esta relação é válida somente para V, < 2500 ft/min (13 m/s), como pode ser visto 
a partir da linha Q v = 5 na Figura 12-22. Acima dessa velocidade, engrenagens de 
Q v mais alto devem ser usadas. Ver Tabela 12-7. 

Mark 1 deriva um método para o cálculo do erro de transmissão em engrena¬ 
gens de eixos paralelos que leva em conta o desalinhamento dos mancais, o desali- 
nhamento dinâmico do eixo, as variações do vão de dente, as modificações do perfil 
do dente e a rigidez das estruturas que sustentam os mancais. Se o carregamento 
dinâmico real devido aos erros de transmissão for conhecido e for levado em conta 
aumentando a carga aplicada W,, então o fator dinâmico K r pode ser posto igual a 1. 


Fator de distribuição de carga K m Qualquer desalinhamento axial ou desvio na 
forma do dente fará com que a carga transmitida W t seja distribuída desigualmente 
sobre a largura da face dos dentes da engrenagem. Esse problema se torna mais 
pronunciado com larguras de face maiores. Uma maneira conservativa e aproxi¬ 
mada de levar em conta a distribuição de carga menos que uniforme é aplicar o 
fator K m para aumentar as tensões para larguras de face maiores. Alguns dos va¬ 
lores sugeridos são mostrados na Tabela 12-16. Uma regra útil é manter a largura 
da face F de uma engrenagem reta dentro dos limites 8 /p d <F< 16 / p d , com um 
valor nominal de 12 / p d . Essa razão é referida como o fator de largura de face. 

Fator de aplicação K a O modelo de carregamento discutido na Seção 12.7 
supunha que a carga transmitida W, fosse uniforme com o tempo. As variações 
dos momentos nos dentes descritas naquela seção devem-se aos dentes entrando 
e saindo de engrenamento sob uma carga média ou uniforme. Se a máquina mo¬ 
tora ou a máquina movida tiverem torques ou forças variando com o tempo, então 
estas aumentarão o carregamento sentido pelos dentes da engrenagem acima dos 
valores médios. 

Na ausência de informação definitiva acerca das cargas dinâmicas nas máqui¬ 
nas motoras e movidas, um fator de aplicação K a pode ser aplicado para aumentar a 
tensão de dente baseado no “impacto” das máquinas conectadas ao trem de engre¬ 
nagens. Por exemplo, se o trem de engrenagens conecta um motor elétrico a uma 
bomba centrífuga de água (ambos sendo dispositivos funcionando suavemente), 
não há necessidade em aumentar as cargas média, então K a = 1. Mas se um motor 
de combustão interna de um único cilindro move um esmagador de rochas por 
meio de um trem de engrenagens, tanto a fonte de potência quanto o dispositivo 
motor enviam cargas de impacto para os dentes da engrenagem, então K a > 1. A 
Tabela 12-17 mostra alguns valores sugeridos pela AGMA para K a baseados nos 
níveis supostos de carregamento de impacto nos dispositivos motor e movido. 


Tabela 12-16 

Fatores de distribuição de carga K m 

Largura da face 


in 

(mm) 

Km 

<2 

(50) 

1,6 

6 

(150) 

1,7 

9 

(250) 

1,8 

> 20 

(500) 

2,0 


Fator de tamanho K s Pode ser usado da mesma maneira que o fator de tama¬ 
nho descrito no Capítulo 6 para carregamento geral de fadiga. Os espécimes de 
teste usados para desenvolver os valores da resistência de fadiga são relativamen¬ 
te pequenos (cerca de 0,3 in em diâmetro). Se a parte que está sendo projetada 


Tabela 12-17 Fatores de Aplicação K a 




Máquina movida 


Máquina motora 

Uniforme 

Choque moderado 

Choque severo 

Uniforme (motor elétrico, 
turbina) 

1,00 

1,25 

1,75 ou mais 

Choque leve (motor multi- 
cilindros) 

1,25 

1,50 

2,00 ou mais 

Choque médio (motor de um 
único cilindro) 

1,50 

1,75 

2,25 ou mais 
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FIGURA 12-23 

Parâmetros para o fator de 
espessura de borda K B da AGMA. 


for maior que essa medida, ela pode ser mais fraca que o indicado pelos dados de 
teste. O fator K s permite uma modificação da tensão de dente para levar em conta 
tais situações. Contudo, muitos dos valores disponíveis de resistência de engre¬ 
nagem foram desenvolvidos a partir de testes de dentes de engrenagem reais, e 
assim representam melhor a realidade do que os valores gerais de resistência do 
Capítulo 6. A AGMA não estabeleceu ainda normas para os fatores de tamanho e 
recomenda que K s seja igualado a 1, a menos que o projetista deseje aumentar seu 
valor para levar em conta situações particulares, como dentes muito grandes. Um 
valor de 1,25 a 1,5 seria uma hipótese conservadora em tais casos. 

Fator de espessura de borda K b Este fator foi introduzido recentemente pela 
AGMA para levar em conta situações em que uma engrenagem de diâmetro 
maior, feita com um anel ou catraca em vez de com um disco sólido, tem uma 
profundidade de borda fina em comparação com a profundidade do disco. Tais 
projetos podem falhar com uma fratura radial atravessando a borda em vez da 
raiz do dente. A AGMA define uma razão de recuo m B como 

m B =-^- (12.20a) 

h, 


onde t R é a espessura da borda medida do diâmetro da raiz do dente até o diâ¬ 
metro interno da borda e h t é a profundidade total do dente (a soma do adendo 
e dedendo), como mostrado na Figura 12-23.* Esta razão é usada para definir o 
fator de espessura de borda a partir de 


K b = —2m B + 3,4 0,5 < m B <1,2 

Kg = 1,0 m B > 1,2 


( 12 . 20 &) 


Razões de recuo < 0,5 não são recomendadas. Engrenagens de disco sólido sem¬ 
pre terão K b = 1. 

Fator de ciclo de carga K, Uma engrenagem livre (intermediária) está sujeita 
a mais ciclos de tensão por unidade de tempo e a cargas alternantes de maior 
magnitude que as semelhantes engrenadas. Para levar em conta essa situação, o 
fator K, é definido igual a 1,42 para uma engrenagem intermediária e a 1,0 para 
uma engrenagem não solta. A AGMA usa o inverso desse fator para reduzir a 
resistência aparente do material para uma engrenagem solta, mas isso não é con¬ 
sistente com o enfoque usado neste texto de aplicação de fatores que afetam o es¬ 
tado de tensão de uma parte da equação de tensão, não à resistência do material. 


EXEMPLO 12-5 


Análise das tensões de flexão de um trem de engrenagens 
cilíndricas retas 


Problema 


Dados 


* Extraído da Norma 2001-B88 da AGMA, 
Fundamental Rating Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Flelical 
Cear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va, 
22314. 


Hipóteses 


Determine uma largura de face conveniente e as tensões de 
flexão nos dentes da engrenagem do trem de 3 engrenagens do 
Exemplo 12-4. 

A carga transmitida nos dentes é 432 lb. O pinhão tem 14 den¬ 
tes, um ângulo de pressão de 25ep d = 6.A engrenagem inter¬ 
mediária ( idler ) tem 17 dentes e a engrenagem tem 49 dentes. 
A velocidade do pinhão é 2500 rpm. Ver o Exemplo 12-3 para 
outras informações dimensionais. 

Os dentes têm perfis padronizados AGMA de profundidade 
completa. A carga e a fonte são ambas uniformes por nature¬ 
za. Um índice de qualidade da engrenagem de 6 será usado. 
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Solução 


1 Embora a carga transmitida seja a mesma, a tensão de flexão nos dentes de 
cada engrenagem de tamanho distinto será diferente por causa de pequenas 
diferenças na geometria dos seus dentes. A fórmula geral para a tensão de 
flexão no dente é a Equação 12.15: 


o 


b 


W lPíl K a K m 
FJ K v 


k s k b k, 


(a) 


W r p d , F, K a , K m , K. e K s são comuns para todas as engrenagens no conjunto 
eJ,K B e Kj são potencialmente diferentes para cada engrenagem. 

2 Uma primeira aproximação da largura da face pode ser estimada como uma 
função do passo diametral. Tome o valor médio do intervalo do fator de lar¬ 
gura da face recomendado, 8 /p d < F< 16 / p d , para um primeiro cálculo: 


F 


12 

Pd 


— = 2 in 
6 


ib) 


3 Baseado na hipótese de carga e fonte uniformes, o fator de aplicação K a 
pode ser posto como 1. 

4 O fator de distribuição de carga pode ser estimado pela Tabela 12-16 ba¬ 
seado na largura de face suposta: K m = 1,6. 

5 O fator de velocidade K v pode ser calculado pelas Equações 12.16 e 12.17 
baseado no índice de qualidade da engrenagem Q v suposto e na velocidade 
da linha de referência V t . 

l '- ; T“' = W (25 “ rpm)(2 ’' ) = 1527 ^ W 


(12-0 p _ (12-6) 


B 


2/3 


0,826 


(d) 


A = 50 + 56(l - B) = 50 + 56(1 - 0,826) = 59,745 (e) 


K v 


f A ' 

B 

( 59,745 ) 

, A + Vk" ) 


) 59,745 + ^1527 J 


0,660 


(/) 


6 O fator de tamanho K s = 1 para as três engrenagens. 

7 Essas engrenagens são todas muito pequenas para ter uma borda e catraca; 
assim K b = 1. 

8 O fator de ciclo de carga K t = 1 para o pinhão e engrenagem e K, — 1,42 
para a engrenagem intermediária (em vazio). 

9 O fator de geometria de flexão / para o pinhão de 25° e 14 dentes em en- 
grenamento com a engrenagem intermediária de 17 dentes é encontrado 
pela Tabela 12-13 como sendo J pinhão = 0,33. A tensão de flexão no dente do 
pinhão é então 


W lPd K a K, 
FJ K r 


k s k b k, 


432(6) l(l,6) 
2(0,33) 0,66 


(l)(l)(l) = 9526 psi 




10 O fator de geometria de flexão /para a engrenagem de 25° e 17 dentes em 
engrenamento com um pinhão de 14 dentes é encontrado pela Tabela 12-13 
como sendo J engremgem = 0,36. A tensão de flexão no dente da engrenagem 
intermediária é então 
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O 


h 


^ P, K a K, 
FJ K v 


k s k b k, 


432(6) 1(1.6) 
2(0,36) 0,66 


(l)(l)(l,42) = 12400 psi 


(h) 


Observe na Tabela 12-13 que a engrenagem intermediária tem um fator J 
diferente quando considerado ser “a engrenagem” no engrenamento com 
o pinhão menor (0,36) que quando considerada ser o “pinhão” em engre¬ 
namento com a engrenagem maior (0,37). O valor menor dos dois é usado 
porque ele dá uma tensão maior. 

HO fator geométrico de flexão J para a engrenagem de 25° e 49 dentes em 
engrenamento com uma engrenagem intermediária de 17 dentes é encon¬ 
trado (por interpolação) pela Tabela 12-13 como sendo J engrenagem = 0,46. A 
tensão de flexão no dente da engrenagem é então 


o 


W, Pd K a K m 
FJ K v 


k s k b k, 


432(6) l(l,6) 
2(0,46) 0,66 


(l)(l)(l) = 6834 psi 


(0 


12 Se este é um nível aceitável de tensão, então a largura da face suposta pode 
ser usada. Esse tema será revisto para este projeto em um exemplo posterior. 

13 Os arquivos EX12-05 encontram-se no CD-ROM deste livro. 


Tensões superficiais 

Dentes acoplados de engrenagem têm uma combinação de rolamento e escor¬ 
regamento em suas interfaces. No ponto de referência, o movimento relativo é 
rolamento puro. A porcentagem de deslizamento aumenta com a distância ao 
ponto de referência. Um valor médio de 9% de deslizamento é às vezes tomado 
para representar o movimento combinado de rolar-escorregar entre os dentes. 181 
As tensões no dente são tensões Hertzianas de contato dinâmicas em combinação 
com rolamento e deslizamento, como definido na Seção 7.11. Essas tensões são 
tridimensionais e têm valores pico na superfície ou ligeiramente abaixo dela, de¬ 
pendendo da quantidade de deslizamento presente em combinação com rolamen¬ 
to. Dependendo da velocidade de superfície, dos raios de curvatura do dente e da 
viscosidade do lubrificante, uma condição de lubrificação elasto-hidrodinâmica 
(EHD) parcial ou total, ou de lubrificação de fronteira podem existir na interface, 
como descrito no Capítulo 11. Se for fornecido um lubrificante de um tipo apro¬ 
priado, limpo e em quantidade suficiente, a fim de criar pelo menos lubrificação 
EHD parcial (espessura específica de filme A > 2) e evitar falha superficial pe¬ 
los mecanismos abrasivo, adesivo ou corrosivo descritos no Capítulo 7, o último 
modo de falha será crateração e lascamento devido à fadiga de superfície. Ver a 
Seção 7.7 para uma discussão desse mecanismo e a Figura 7-12 para exemplos de 
falha superficial de dente de engrenagem. 

As tensões de superfície nos dentes de engrenagem foram investigadas pela 
primeira vez de uma maneira sistemática por Buckingham, 151 que reconheceu que 
dois cilindros com o raio de curvatura igual ao dos dentes de engrenagem no pon¬ 
to de referência e que fossem carregados radialmente em contato de rolamento 
poderiam ser usados para simular o contato de dente de engrenagem, enquanto 
se controlam as variáveis necessárias. Seu trabalho levou ao desenvolvimento de 
uma equação para tensões de superfície em dentes de engrenagem que é agora 
conhecida como a equação de Buckingham. Ela serve como base para a fórmula 
de resistência à crateração da AGMA, que é 


o. = C, 


W C C 
'-“ C C f 

FId C„ 1 f 


( 12 . 21 ) 
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onde W t é a força tangencial no dente, d é o diâmetro de referência da menor 
das duas engrenagens no engrenamento, Fé a largura da face e I é um fator 
geométrico de superfície adimensional para resistência à crateração. C p é um 
coeficiente elástico que leva em conta as diferenças nas constantes do material 
do pinhão e engrenagem. Os fatores C a , C m , C v e C s são iguais, respectivamente, 
a K a , K m , K. e K s , definidos pela equação de tensão de flexão 12.15. Os novos 
fatores /, C e C f serão definidos agora. 

Fator geométrico de superfície / Este fator leva em conta os raios de curvatura 
dos dentes da engrenagem e o ângulo de pressão. A AGMA define uma equação 
para /: 

/= , C ° S \ (12.22a) 

1 , 1 , 


onde p p e p,. são os raios de curvatura dos dentes do pinhão e engrenagem, res¬ 
pectivamente, tf» é o ângulo de pressão e d é o diâmetro de referência do pinhão. 
O sinal ± leva em conta engrenamentos externos ou internos. Use o sinal superior 
para engrenamentos externos em todas as expressões relacionadas. O raios de 
curvatura dos dentes são calculados a partir a geometria do engrenamento. 


Pp 



1 +x p 
Pd 



71 A 
-coscp 


Pd 


p* = c sen <> + P p ( 12.22b) 

onde p d é o passo diametral, r p é o raio de referência do pinhão, (f> é o ângulo 
de pressão, C é a distância entre os centro do pinhão e engrenagem e x p é o co¬ 
eficiente do adendo do pinhão, que é igual à porcentagem decimal do alonga¬ 
mento do adendo para dentes de adendos desiguais. Para dentes padronizados, 
de profundidade completa, x p = 0. Para adendos de dentes alongados 25%, x p 
— 0,25, etc. Observe a escolha do sinal na segunda equação de 12.22b. Use o 
sinal superior para um engrenamento externo e o inferior para um engrena¬ 
mento interno. 


Coeficiente elástico C p O coeficiente elástico leva em conta as diferenças en¬ 
tre os materiais dos dentes e é encontrado a partir de 


C 


p 


1 


Yi-vp 

+ 

í'-v; y 

E n 

E„ 

IA p J 


1 /J 


(12.23) 


onde E p e E g são, respectivamente, os módulos de elasticidade para o pinhão e a 
engrenagem, e v p e v g são os respectivos coeficientes de Poisson. As unidades de 
C p são ou (psi )° 5 ou (MPa ) 0 5 . A Tabela 12-18* mostra os valores de C p para várias 
combinações de materiais comuns de engrenagem e pinhão baseadas em um valor 
hipotético de v = 0,3 para todos os materiais. 


Fator de acabamento superficial C f É usado para levar em conta acabamentos 
superficiais extraordinariamente grosseiros nos dentes de engrenagem. A AGMA 
não estabeleceu ainda normas para os fatores de acabamento superficial e reco¬ 
menda que C f seja posto igual a 1 para engrenagens feitas por métodos conven¬ 
cionais. Seu valor pode ser aumentado para levar em conta acabamentos superfi¬ 
ciais extraordinariamente grosseiros ou para levar em conta a presença sabida de 
tensões residuais detrimentais. 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Helical 
Cear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va, 
22314. 





















720 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Tabela 12-18 O coeficiente elástico C p da AGMA em unidades de (psi) 0,5 
ÜMPa]0,5)* + 


Material da engrenagem 


Material 

pinhão 

(MPa) 

Aço 

Ferro 

maleável 

Ferro 

nodular 

Ferro 

fundido 

Alumínio 

bronze 

Estanho 

bronze 

Aço 

30 £6 

2300 

2180 

2160 

2100 

1950 

1900 


(2£5) 

(191) 

(181) 

(179) 

(174) 

(162) 

(158) 

Ferro 

25£6 

2180 

2090 

2070 

2020 

1900 

1850 

maleável 

(1,7£5) 

(181) 

(174) 

(172) 

(168) 

(158) 

(154) 

Ferro 

24£6 

2160 

2070 

2050 

2000 

1880 

1830 

nodular 

(1,7£5) 

(179) 

(172) 

(170) 

(166) 

(156) 

(152) 

Ferro 

22 £6 

2100 

2020 

2000 

1960 

1850 

1800 

fundido 

(1,5£5) 

(174) 

(168) 

(166) 

(163) 

(154) 

(149) 

Alumínio 

17,5£6 

1950 

1900 

1880 

1850 

1750 

1700 

bronze 

(1,2£5) 

(162) 

(158) 

(156) 

(154) 

(145) 

(141) 

Estanho 

16£6 

1900 

1850 

1830 

1800 

1700 

1650 

bronze 

(1,1 £5) 

(158) 

(154) 

(152) 

(149) 

(141) 

(137) 


+ Os valores de E p nesta tabela são aproximados e v = 0,3 foi usado como um coeficiente de Poisson 
aproximado para todos os materiais. Se números mais precisos para E p ev estiverem disponíveis, eles 
devem ser usados na Equação 12.23 para obter C p . 


EXEMPLO 12-6 


Análise da tensão superficial de um trem de engrenagens retas 

Problema Determine as tensões de superfície nos dentes de engrenagem 
do trem de 3 engrenagens dos Exemplos 12-4 e 12-5. 

Dados A carga transmitida nos dentes é 432 lb. O pinhão tem 14 

dentes, um ângulo de pressão de 25 e p d = 6. A engrenagem 
intermediária tem 17 dentes e a engrenagem tem 49 dentes. A 
velocidade do pinhão é 2500 rpm. A largura na face é 2 in. Ver 
o Exemplo 12-3 para informações sobre outras dimensões. 

Hipóteses Os dentes são de perfd padronizado AGMA de profundidade 
completa. A carga e a fonte são ambas uniformes por nature¬ 
za. Um índice de qualidade da engrenagem de 6 será usado. 
Todas as engrenagens são de aço com v = 0,28. 

Solução 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Helical 
Cear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va, 
22314. 


1 A fórmula geral para a tensão na superfície do dente é a Equação 12.21: 


a, = C, 


w c c 

FId C„ 


cc f 


(a) 


W p F, C a , C m , C v e C s são comuns para todas as engrenagens no conjunto. 
C p , d, C f e I são potencialmente diferentes para cada par no engrenamento. 
Use o menor d do par em engrenamento. 

2 A largura da face pode ser estimada como uma função do passo diametral. 
Tome o valor médio do intervalo recomendado, 8 / p d < F < 16 / p d , para um 
primeiro cálculo: 


F 


12 

Pa 


12 . . 
— = 2 m 
6 


ib) 
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3 Dadas uma carga uniforme e uma fonte, o fator de aplicação C a pode ser 
posto como 1. 

4 O fator de distribuição de carga pode ser estimado pela Tabela 12-16 ba¬ 
seado na largura suposta da face: C m = K m =1,6. 

5 O fator de velocidade C v pode ser calculado pelas Equações 12.16e 12.17 
baseado no índice suposto de qualidade da engrenagem Q v e na velocidade 
da linha de referência V t . 

^T“' = W (25 “ r|,m)(2 ' ) = 1527 ^ W 


B (»2-af 

4 


(12 - 6) 2/3 

4 


0,826 


(d) 


A = 50 + 56(1 - B) = 50 + 56(1 - 0,826) = 59,745 (e) 


K, = 


A 

a + jv; 


59,745 


59,745 + VÍ527 ) 


\ 0,826 


0,660 


(/) 


6 O fator de tamanho C s = 1 para todas as três engrenagens. 

7 O fator de superfície C f = 1 para engrenagens bem acabadas feitas por méto¬ 
dos convencionais. 

8 O coeficiente elástico C p é encontrado a partir da Equação 12.23. 


C „ = 


1 


1 -v 2 ^ 

V V, 


1 — v 


2 A 


V y 


1 

7t 

v 9 \ 

1 - 0,28 2 

+ 

( 1 - 0,28 2 'j 

[ 30E6 J 

v 30E6 J 


n = 2276 (g) 


9 O fator geométrico de crateração I é calculado para um par de engrenagens 
acopladas. Já que temos dois engrenamentos (pinhão/intermediária e inter¬ 
mediária/engrenagem), haverá dois valores diferentes de I a serem calcula¬ 
dos usando as Equações 12.22. Necessitaremos do diâmetro de referência 
e o raio de referência de cada engrenagem para este cálculo. A partir dos 
dados no Exemplo 12-4: 

d p = 2,333 d, = 2,833 d g =8,167 

(h) 

r p = 1,167 r = 1,417 r g = 4,083 


10 Para o par pinhão/intermediária, assuma 1. = /, d t = d, r t = r e r 2 = r; então 


Pd 


Pl = J U + — - (h COS 4>) 2 - — COS <t> 


Pd 


= Jf 1,167 + — j - (l,167cos25 o ) 2 - -cos25° = 0,338 in 


p 2 = C sen <|) - p, = (r x + r 2 )senc() - P[ 

= (1,167 + l,417)sen25° - 0,338 = 0,754 in 

cos(|) _ cos 25° 


’,=7 


1 , I 


V Pl P2 d 


d, 


1 1 
■ + ■ 


0,338 0,754 


= 0,091 


2,33 


(0 

(j) 

(k) 
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11 Para o par intermediária/engrenagem, assuma I ig = /. d l = d 0 r, = r l e r 2 = r„; então 



p 2 = C sen tj) - p, = (r-j + r 2 )sen cf> — p, 

= (1,417 + 4,083)sen 25° - 0,452 = 1,872 in (m) 


coscj) 


cos25° 


1 ±J- 

Pl P2 


dy 


1 1 

+ - 


0,116 


(«) 


2,83 


0,452 1,872, 

12 A tensão de superfície para o engrenamento pinhão-intermediária é então 
O, =C 


% C a C m r r 

FI.cl.. C 1 f 


pi p 


= 2276 


432 


TM 


2(0,09l)(2,33) 0,66 


(l)(l) = 113 kpsi 


(o) 


13 A tensão de superfície para o engrenamento intermediária-engrenagem é 
então 


o, = C„ 


- 2276 


1 w, 

c c 

a m f' 

i FI iA 

_ c L f 

r ' s J 


^ 2(0^6X2.83) WWW = 91 ^ 


(P) 


14 Os arquivos EX12-06 encontram-se no CD-ROM deste livro. 


12.9 MATERIAIS PARA ENGRENAGEM 

Apenas um número limitado de metais e ligas é apropriado para engrenagens 
que transmitem potência significativa. A Tabela 12-18 mostra alguns deles. Aços, 
ferros fundidos e ferros maleáveis e nodulares são as escolhas mais comuns para 
engrenagens. Endurecimento total ou superficial é recomendado (naquelas ligas 
que o permitem) para obter resistência suficiente e resistência ao desgaste. Onde 
a resistência à corrosão for necessária, como em ambientes marítimos, bronzes 
são frequentemente usados. A combinação de uma engrenagem de bronze com 
um pinhão de aço tem vantagens em termos da compatibilidade e conformidade 
do material, como discutido no Capítulo 7, e essa combinação é frequentemente 
usada em aplicações não marítimas também. 

Ferros fundidos são comumente usados para engrenagens. Os ferros fundi¬ 
dos cinzentos têm vantagens de baixo custo, facilidade de usinagem, alta resis¬ 
tência ao desgaste e amortecimento interno (devido às inclusões de grafite), que 
os fazem acusticamente mais silenciosos que as engrenagens de aço. Contudo, 
eles têm baixa resistência à tração, o que requer dentes maiores que aqueles das 
engrenagens de aço para obter resistência à flexão suficiente. Ferros nodulares 
têm resistência à tração mais alta que os cinzentos e ainda as outras vantagens 
de usinabilidade, resistência ao desgaste e amortecimento interno, mas são mais 
caros. A combinação de pinhão de aço (para resistência no membro mais solicita¬ 
do) com engrenagem de ferro fundido é frequentemente usada. 
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Aços são também comumente usados para engrenagens. Eles têm resistência 
à tensão superior ao ferro fundido e competem em termos de custo nas suas for¬ 
mas de baixas ligas. Eles necessitam tratamento térmico para obter uma dureza 
superficial que resistirá ao desgaste, mas engrenagens de aço brando são usadas, 
às vezes, com baixas cargas, aplicações de baixa velocidade ou nos casos em que 
a longevidade pode não ser uma preocupação preponderante. Para o tratamento 
térmico, é necessário um aço de média ou alta porcentagem de carbono (0,35 a 
0,60%) puro ou uma liga de aço. Engrenagens pequenas geralmente passam por 
endurecimento completo, e engrenagens maiores são endurecidas por chama ou 
indução para minimizar a distorção. Aços de baixo carbono podem ter superfície 
endurecida por cementação pelo carbono ou nitrogênio (nitretação). Uma en¬ 
grenagem com superfície endurecida tem a vantagem de um miolo forte e uma 
superfície dura, mas se o tratamento não for profundo o suficiente, os dentes po¬ 
dem falhar por fadiga de flexão abaixo da superfície tratada, no material brando e 
mais fraco do miolo. E necessário, frequentemente, usar métodos de acabamento 
secundários como retifica, lapidação e polimento para remover a distorção do 
tratamento térmico de engrenagens endurecidas se for necessária alta qualidade. 

Bronzes são os metais não ferrosos mais comuns usados para engrenagens. 
O módulo de elasticidade baixo destas ligas de cobre provê uma deflexão maior 
do dente e melhora a divisão de carga entre os dentes. Sendo que bronze e aço 
trabalham bem juntos, a combinação de um pinhão de aço e uma engrenagem de 
bronze é frequentemente usada. 

Engrenagens não metálicas são frequentemente feitas de moldes de injeção de 
termoplásticos como o náilon e o acetal, às vezes enchidos com materiais inorgâ¬ 
nicos como vidro e talco. Teflon é às vezes adicionado ao náilon ou acetal para 
diminuir o coeficiente de atrito. Lubrificantes secos, como o grafite e o dissulfato 
de molibdênio (MoS 2 ), podem ser adicionados ao plástico para permitir funcio¬ 
namento a seco. Engrenagens compostas de termoplásticos fenólicos reforçados 
de fibra natural têm sido usadas há bastante tempo para aplicações como engre¬ 
nagem motora de eixo de camo (sincronização) movida por um pinhão de aço em 
motores à gasolina. Engrenagens não metálicas têm ruído muito baixo, mas são 
limitadas na capacidade de torque pela baixa resistência do material. 

Resistências dos materiais 

Já que ambos os modos de falha de engrenagem envolvem carregamento de fa¬ 
diga, as resistências à fadiga do material são necessárias tanto para tensões de 
flexão como para tensões de contato de superfície. Os métodos para estimar a 
resistência à fadiga descritos no Capítulo 6 podem ser usados para aplicações de 
engrenagem, porque os princípios envolvidos são os mesmos. Contudo, dados 
melhores estão disponíveis quanto à resistência à fadiga de ligas para engrena¬ 
gens por causa dos programas extensos de teste que foram feitos para esta aplica¬ 
ção no século passado. Os dados de teste para resistência à fadiga da maioria dos 
materiais de engrenagem foram compilados pela AGMA. Como dito na Seção 
6.6 deste livro: 

A melhor informação a respeito da resistência à fadiga de um material para uma 
vida finita, ou seu limite de resistência à fadiga para uma vida infinita, provém de 
ensaios com montagens reais ou protótipos dos dispositivos de um projeto real (...) 
Se os dados publicados estiverem disponíveis para a resistência à fadiga S f ou o limi¬ 
te de resistência à fadiga S e do material, eles devem ser utilizados(...). 

Assim, não faria sentido começar supondo uma resistência à fadiga incorreta 
como uma fração da resistência final de tração estática para então reduzi-la por 
meio de uma coleção de fatores de correção descritos na Seção 6.6, se dispomos 
de valores da resistência à fadiga mais próximos dos verdadeiros. 
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Resistências à fadiga de flexão da AGMA para materiais de engrenagem 

Os valores publicado pela AGMA para resistência à fadiga por flexão e fadiga de 
superfície são, na verdade, valores parcialmente corretos de resistências à fadiga, 
já que foram gerados com peças apropriadamente dimensionadas tendo a mesma 
geometria, acabamento superficial, etc., que as engrenagens a serem projetadas. A 
AGMA se refere à resistência do material como tensões admissíveis, o que não é 
consistente com o nosso procedimento de reservar o termo tensão para os resul¬ 
tados do carregamento aplicado e usar o termo resistência para nos referirmos às 
propriedades do material. No intuito de manter a consistência interna deste livro, 
designaremos os valores de resistência à fadiga de flexão publicados pela AGMA 
como Sp para diferenciá-los da resistência à fadiga completamente não corrigida 
Sf do Capítulo 6. Existem ainda três fatores que precisam ser aplicados aos valo¬ 
res de resistência à fadiga de flexão publicados pela AGMA a fim de obter o que 
designaremos como a resistência à fadiga de flexão corrigida para engrenagens S Jh . 

Os valores da resistência à fadiga de flexão da AGMA estão todos expressos 
para 5E1 ciclos de tensão repetida (em vez de para \E6 ou 1E8 ciclos às vezes 
usados para outros materiais) e para 99% de nível de confiabilidade (em vez de 
para 50% de confiabilidade, comum para fadiga geral e valores de resistência 
estática). Essas resistências são comparadas à tensão de pico a b calculada pela 
Equação 12.15 usando a carga W t . A análise da linha de Goodman está encapsu¬ 
lada nestas comparações diretas, porque os valores de resistência são obtidos de 
um teste que provê um estado de tensão variada idêntico àquele do carregamento 
verdadeiro da engrenagem. 

A fórmula de correção para a resistência à fadiga de flexão das engrenagens é 


5 =-^~ 
fb K t K„ 


fV 


(12.24) 


onde Sj h ' é a resistência à fadiga de flexão publicada pela AGMA, como definido 
acima. S^é a resistência corrigida, e os fatores K são modificadores para levar em 
conta condições diversas. Esses modificadores serão agora definidos e discutidos 
brevemente. 


Fator de Vida K l como os dados experimentais são para uma vida de I El 
ciclos, um ciclo de vida menor ou mais longo requererá modificações na resis¬ 
tência à fadiga de flexão baseado na relação S-N do material. O número de ciclos 
de carga neste caso é definido como o número de contatos de engrenamento, 
sob carga, do dente de engrenagem sendo analisado. A Figura 12-24* mostra as 
resistências como definidas pelos números de dureza Brinell. As equações das 
curvas aproximadas também são mostradas na figura para cada linha S-N. Essas 
equações podem ser usadas para calcular o fator K L apropriado para um número 
requerido de ciclos de carga N. A AGMA sugere que: 

A porção superior da zona hachurada pode ser usada para aplicações comerciais. 

A porção abaixo da zona hachurada é geralmente usada para aplicações de serviço 
crítico onde pouca crateração e desgaste de dente são permissíveis e onde se requer 
suavidade de operação e níveis baixos de vibração. Infelizmente, valores similares 
ainda não foram desenvolvidos para engrenagens de materiais distintos desses aços. 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Helical 
Gear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St, Suite 201, Alexandria, Va, 
22134. 


Fator de temperatura K t A temperatura do lubrificante é uma medida razoá¬ 
vel da temperatura da engrenagem. Para aços em óleos com temperaturas até 
cerca de 250°F, K T pode ser posto igual a 1. Para temperaturas maiores, K T pode 
ser estimado a partir de 


K t 


460 + T f 
620 


(12.24a) 
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Fator de vida para resistência à flexão da AGMA. 


onde T f é a temperatura do óleo em °F. Não use esta relação para materiais dife¬ 
rentes do aço. 

Fator de confiabilidade K r Os valores de resistência da AGMA baseiam-se 
na probabilidade estatística de 1 falha em 100 amostras, ou uma confiabilidade 
de 99%. Se esta for satisfatória, defina K R = 1. Se um fator de confiabilidade 
maior ou menor for desejado, K R pode ser definido como um dos valores na 
Tabela 12-19.* 

Dados da resistência à fadiga de flexão A Tabela 12-20 mostra as resistências 
à fadiga de flexão segundo a AGMA para um número de materiais usados co- 
mumente para engrenagens. A norma AGMA também define as especificações 
do tratamento térmico onde aplicável. Um gráfico mostrando os intervalos das 
resistências à fadiga de flexão da AGMA para aços como uma função de sua 
dureza Brinell está mostrado na Figura 12-25.* Ver a norma referida para as pro¬ 
priedades metalúrgicas requeridas para os graus AGMA de aços. Para alcançar 
os valores de resistência na Tabela 12-20 e na Figura 12-25, o material deve ser 
especificado para cumprir com essa norma. 


Tabela 12-19 

Fator K r da AGMA 

Confiabilidade % 

Kr 

90 

0,85 

99 

1,00 

99,9 

1,25 

99,99 

1,50 


Resistências à fadiga de superfície da AGA/1A para materiais de 
engrenagem 

Designaremos os valores de resistência à fadiga de superfície publicados pela 
AGMA como S fc '. Há quatro fatores de correção que necessitam ser aplicados 
aos valores publicados pela AGMA a fim de obter o que designaremos como a 
resistência à fadiga de superfície corrigida para engrenagens, S fc , 

S = ÇlÇ JLs (12.25) 

f C C p 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Flelical 
Gear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va, 
22314. 
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Tabela 12-20 Resistências à fadiga de flexão S fb . da AGMA para seleção de materiais para engrenagem* 






Resistência à 






fadiea de flexão 


Classe 

Designação 





Material 

AGMA 

do material 

Tratamento térmico 

Dureza superficial mínima 

psi x 10 3 

MPa 

Aço 

A1-A5 


Endurecimento completo 

< 180 HB 

25-33 

170-230 




Endurecimento completo 

240 HB 

31-41 

210-280 




Endurecimento completo 

300 HB 

36-47 

250-325 




Endurecimento completo 

360 HB 

40-52 

280-360 




Endurecimento completo 

400 HB 

42-56 

290-390 




Endurecimento por chama ou indução 

Tipo A padronizado 50-55 HRC 

45-55 

310-380 




Endurecimento por chama ou indução 

Tipo B padronizado 

22 

150 




Cementação por carbono e 

55-64 HRC 

55-75 

380-520 




endurecimento superficial 






AISI 4140 

Nitretado 

84,6 HR15N + 

34-45 

230-310 



AISI 4340 

Nitretado 

83,5 HR15N 

36-47 

250-325 



Nitroliga 135M 

Nitretado 

90,0 HR15N 

38-48 

260-330 



Nitroliga 

Nitretado 

90,0 HR15N 

40-50 

280-345 



2,5% Cromo 

Nitretado 

87,5-90,0 15N 

55-65 

380-450 

Ferro 

20 

Classe 20 

Como fundido 


5 

35 

recozido 

30 

Classe 30 

Como fundido 

175 HB 

8 

69 


40 

Classe 40 

Como fundido 

200 HB 

13 

90 

Ferro 

A-7-a 

60-40-18 

Recozido 

140 HB 

22-33 

150-230 

nodular 

A-7-c 

80-55-06 

Revenido e temperado 

180 HB 

22-33 

150-230 

(dúctil) 








A-7-d 

100-70-03 

Revenido e temperado 

230 HB 

27-40 

180-280 


A-7-e 

120-90-02 

Revenido e temperado 

230 HB 

27-40 

180-280 

Ferro 

A-8-c 

45007 


165 HB 

10 

70 

maleável 

A-8-e 

50005 


180 HB 

13 

90 

(perl ítico) 








A-8-f 

53007 


195 HB 

16 

110 


A-8-i 

80002 


240 HB 

21 

145 

Bronze 

Bronze 2 

AGMA 2C 

Molde de areia 

40 ksi resistência de tração 

5,7 

40 





mínima 




Al/Br 3 

ASTM B-148 78 

Tratado termicamente 

90 ksi resistência de tração 

23,6 

160 



liga 954 


mínima 




+ Escala Rockwell 15N usada para materiais endurecidos superficialmente. Ver Seção 2.4. 


onde S fc ' é a resistência à fadiga de superfície publicada como definida na Tabela 
12-21 e na Figura 12-26, S fc é a resistência corrigida e os fatores C são modifica¬ 
dores para levar em conta diversas condições. Os fatores C T e C R são idênticos, 
respectivamente, a K T e K R , e podem ser escolhidos como descrito na seção an¬ 
terior. O fator de vida C, tem o mesmo propósito que K L na Equação 12.24, mas 
refere-se a um diagrama S-N diferente. C H é o fator da razão de dureza para resis¬ 
tência à crateração. Esses dois fatores diferentes serão definidos agora. 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Helical 
Cear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St, Suite 201, Alexandria, Va, 
22134. 


Fator de vida de superfície C l Já que os dados de testes de fadiga de superfície 
são para uma vida de \E1 ciclos, um ciclo de vida menor ou mais longo requererá 
modificações da resistência à fadiga de superfície baseado na relação S-N para 
o material. O número de ciclos de carga é definido como o número de contatos 
de engrenamento, sob carga, do dente de engrenagem sendo analisado. A Figura 
12-26* mostra as curvas S-Apara a resistência à fadiga de superfície de aços. As 
equações de aproximação são também mostradas na figura para as linhas S-N. 
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MPa psi x 10 3 


400 

350 

300 

250 

200 

150 



dureza Brinell HB 


FIGURA 12-25 


Resistências a fadiga de flexão S ib ' da AGMA para aços.* 


Essas equações podem ser usadas para calcular o fator apropriado C L para um 
número requerido de ciclos de carga N. A AGMA sugere que: “A porção superior 
da zona hachurada pode ser usada para aplicações comerciais. A porção inferior 
é geralmente usada para aplicações de serviço críticas onde pouca crateração ou 
desgaste do dente é permissível e onde a suavidade de operação e os níveis baixos 
de vibração são requeridos”. Infelizmente, dados similares não foram desenvol¬ 
vidos para engrenagens de outros materiais. 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Helical 
Gear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St, Suite 201, Alexandria, Va, 
22134. 


Fator de razão de dureza C h Este fator é uma função da razão de engrena- 
mento e da dureza relativa do pinhão e engrenagem. C H é o numerador da Equa¬ 
ção 12.25 e é sempre > 1,0, então ele atua para aumentar a resistência aparente da 
engrenagem. Ele leva em conta situações nas quais os dentes do pinhão são mais 
duros que os dentes da engrenagem e, assim, atua para endurecer as superfícies 
do dente da engrenagem quando em funcionamento. C H é aplicado somente para 
a resistência do dente da engrenagem, não do pinhão. Duas fórmulas para seu 



FIGURA 12-26* 

Fator de vida C L de resistência à fadiga de superfície da AGMA. 
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Tabela 12-21 Resistências à fadiga de superfície S fc ' da AGMA para seleção de materiais para engrenagem* 


Material 

Classe 

AGMA 

Designação 
do material 

Tratamento térmico 

Dureza superficial mínima 

Resistência à fadiga 
de flexão 

psi x 10 3 

MPa 

Aço 

A1-A5 


Endurecimento completo 

< 180 HB 

85-95 

590-660 




Endurecimento completo 

240 HB 

105-115 

720-790 




Endurecimento completo 

300 HB 

120-135 

830-930 




Endurecimento completo 

360 HB 

145-160 

1000-1100 




Endurecimento completo 

400 HB 

155-170 

1100-1200 




Endurecimento por chama ou indução 

50 HRC 

170-190 

1200-1300 




Endurecimento por chama ou indução 

54 HRC 

175-195 

1200-1300 




Cementação por carbono e 

55-64 HRC 

180-225 

1250-1300 




endurecimento superficial 






AISI 4140 

Nitretado 

84,6 HR15N + 

155-180 

1100-1250 



AISI 4340 

Nitretado 

83,5 HR15N 

150-175 

1050-1200 



Nitroliza 135M 

Nitretado 

90,0 HR15N 

170-195 

1170-1350 



Nitroliza 

Nitretado 

90,0 HR15N 

195-205 

1340-1410 



Cromo 2,5% 

Nitretado 

87,5 HR15N 

155-172 

1100-1200 



Cromo 2,5% 

Nitretado 

90,0 HR15N 

192-216 

1300-1500 

Ferro 

20 

Classe 20 

Como fundido 


50-60 

340-410 

fundido 

30 

Classe 30 

Como fundido 

175 HB 

65-70 

450-520 


40 

Classe 40 

Como fundido 

200 HB 

75-85 

520-590 

Ferro 

A-7-a 

60-40-18 

Recozido 

140 HB 

77-92 

530-630 

nodular 

A-7-c 

80-55-06 

Revenido e temperado 

180 HB 

77-92 

530-630 

(dúctil) 








A-7-d 

100-70-03 

Revenido e temperado 

230 HB 

92-112 

630-770 


A-7-e 

120-90-02 

Revenido e temperado 

230 HB 

103-126 

710-870 

Ferro 

A-8-c 

45007 


165 HB 

72 

500 

maleável 

A-8-e 

50005 


180 HB 

78 

540 

(perl ítico) 








A-8-f 

53007 


195 HB 

83 

570 


A-8-i 

80002 


240 HB 

94 

650 

Bronze 

Bronze 2 

AGMA 2C 

Molde de areia 

40 ksi resistência de 

30 

450 





tração mínima 




Al/Br 3 

ASTM B-148 

Tratado termicamente 

90 ksi resistência de 

65 

450 



78 liga 954 


tração mínima 




f Escala Rockwell 15N usada para materiais endurecidos superficialmente. Ver Seção 2.4. 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Flelical 
Cear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va, 
22314. 


cálculo são sugeridas na norma. A escolha de uma ou de outra depende da dureza 
relativa dos dentes do pinhão e da engrenagem. 

Para pinhões endurecidos completamente que trabalham contra engrenagens 
endurecidas completamente: 

C H =\ + A(m G -\) (12.26 d) 


onde m G é a razão de engrenamento e A é encontrado a partir de 


se 



1,2 


então A = 0 


( 12 . 266 ) 
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HB„ HB n 

- p - < 1,7 então A = 0,00898- p - - 0,00829 (12.26c) 

HB g HB * 

> 1,7 então A = 0,00698 (12.26 d) 

onde HB p e HB g são as durezas Brinell do pinhão e da engrenagem, respectiva¬ 
mente. 

Para pinhões de superfície endurecida (> 48 HRC) trabalhando contra engre¬ 
nagens endurecidas inteiramente, C H é encontrado a partir de 


■a =l + fi(450-//fi g ) 

(12.27) 

B = 0,00075e”°’ 011ZÃ ' ! 

(12.28 us) 

B = 0,00075 e”°' 052í? 

(12.28 si) 


onde R q é a rugosidade da superfície rms dos dentes do pinhão em pin rms (ver 
a Seção 7.1). 

A Tabela 12.21* mostra as resistências à fadiga de superfície para um núme¬ 
ro de materiais normalmente usados para engrenagens. A norma AGMA define 
as especificações de tratamento térmico para aços superficialmente endurecidos. 
Um gráfico mostrando os intervalos de resistências à fadiga de superfície da 
AGMA para aços como uma função de suas durezas Brinell é mostrado na Figura 
12-27.* Ver a norma correspondente para as propriedades metalúrgicas requeri¬ 
das para aços de Graus 1, 2 e 3 da AGMA. Para alcançar os valores de resistência 
na Tabela 12-21 e na Figura 12-27, o material deve ser especificado para cumprir 
essa norma. 


se 1,2 < 


se 


El 

HB„ 


MPa psi x 10 3 



dureza Brinell HB 

FIGURA 12-27* 

Resistências à fadiga de superfície S fc ' da AGMA para aços. 


* Extraído da Norma 2001-B88, AGMA, 
Fundamental Ratings Factors and Calcula- 
tion Methods for Involute Spur and Helical 
Cear Teeth, com autorização do editor, 
American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va, 
22314. 
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EXEMPLO 12-7 


Seleção de material e coeficiente de segurança de 
engrenagens retas 


Problema 


Dados 

Hipóteses 


Solução 


Selecione materiais apropriados e calcule os coeficientes de 
segurança para tensões de flexão e superficiais no trem de 3 
engrenagens dos Exemplos 12-4,12-5 e 12-6. 

As tensões são calculadas nos Exemplos 12-5 e 12-6. 

A vida em serviço requerida é de 5 anos em operação de um 
turno. Todas as engrenagens são de aço. A temperatura de 
operação é 200 °F. 


1 Uma estimativa da resistência à fadiga de flexão não corrigida pode ser feita 
pela da curva da Figura 12-25. Tentaremos um aço AGMA Grau 2 endure¬ 
cido inteiramente a 250 HB. A resistência à fadiga de flexão não corrigida é 
encontrada a partir da curva superior da figura 

S . = 6235 + 174 HB - 0,126 HB 2 

Sb 

= 6235 + 174(250) - 0,126(250) 2 = 41860 psi ( a ) 

2 Esse valor precisa ser corrigido por certos fatores usando a Equação 12.24. 

3 O fator de vida K L é encontrado a partir da equação apropriada na Figura 
12-24 com base no número requerido de ciclos na vida das engrenagens. O 
pinhão vê o número maior de repetições de carregamentos de dente, portan¬ 
to calculamos a vida baseado nele. Primeiro, calculamos o número de ciclos 
Apara a vida requerida de 5 anos, um turno. 

A = 2500 rpm í ^ V "^80 — l(5anos)(l turno) = 1,56£9 ciclos ( b) 

V. h Aturno.anoy ' 


O valor de K L é encontrado por 

K l = 1,3558a - 0,0178 = 1,3558(1,56E9) -0,0 ' 78 = 0,9302 (c) 

4 Na temperatura de operação especificada, K T = 1. 

5 Os dados sobre o material da engrenagem são todos tomados a um nível de 
confiabilidade de 99%. Isso é satisfatório neste caso, fazendo K R = 1. 

6 A resistência à fadiga de flexão corrigida é, então, 

S fh = - S . = °’ 9 ^ 2 41860 = 38937 psi ( d ) 

fb K t K r fb l(l) F 

7 Um valor estimado da resistência à fadiga de superfície não corrigida pode 
ser feita a partir das curvas da Figura 12-27. Para um aço AGMA Grau 2 
endurecido inteiramente a 250 HB, a resistência é encontrada pela curva 
superior da figura como sendo 

S . = 27000 + 364 HB = 27000 + 364(250) = 118000 psi (e) 

8 Este valor precisa ser corrigido para certos fatores usando a Equação 12.25: 
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9 O fator de vida C L é encontrado pela equação apropriada na Figura 12-26 
baseado no número requerido de ciclos N encontrados anteriormente. 


C L = 1,4488 a -0 ’ 023 = 1,4488(1, 56E9y°' 023 = 0,8904 


(g) 


10 C T = K r = 1 e C r = K r = 1. 

11 Como o pinhão e as engrenagens são de materiais com a mesma dureza nes¬ 
te caso, C H = 1. 

12 A resistência à fadiga de superfície corrigida é, então. 


5 


fc 


C C 

C T C R fc 


0,8904(1) 

1 ( 1 ) 


118.000 = 105.063 


psi 


(h) 


13 O coeficiente de segurança contra falha de flexão é encontrado comparando 
a resistência de flexão corrigida com a tensão de flexão para cada engrena¬ 
gem no engrenamento: 


AC 


°pinhão 


N 


"interm 


N 


bengrenagem 


s f b 

38937 

°pinhão 

9526 

Sfb 

38937 

®b- 

u mterm 

12400 

S/b 

38937 


G, 6834 

u engrenagem 


(0 


(/) 


(*) 


que são aceitáveis. 

14 O coeficiente de segurança contra falha de superfície deve ser encontrado 
comparando a carga real à carga que produziria uma tensão igual à resistên¬ 
cia de flexão corrigida do material. Como a tensão de superfície está rela¬ 
cionada com a raiz quadrada da carga, o coeficiente de segurança à fadiga 
de superfície pode ser calculado como o quociente do quadrado da resistên¬ 
cia de superfície corrigida dividido pelo quadrado da tensão de superfície 
para cada engrenagem no engrenamento: 


AC 


c pinhão—interm 


y c pinhão ) 


105063 Y 
113315 J 


0,86 


(0 


N c . 

'-interm-engrenagem 


r S V 

\ L interm / 


105063 V 
90696 J 


1,34 


(m) 


que é muito baixo para o engrenamento do pinhão e da intermediária. 

15 Uma mudança pequena no projeto melhorará esses valores. O aumento da 
largura da face das engrenagens do valor presente de 2,0 para 2,5 in (15 / 
p d ) reduz todas as tensões e dá novos coeficientes de segurança de 


AC 


0 pinhão 


= 5,1 


AC 


= 3,9 


AC 


= 7,1 


N . . =1,1 N c . =1,7 

‘-pinhão—interm ‘-interm —engrenagem 


(n) 


16 Essas engrenagens são muito seguras contra a queda de dente e, com base 
nas hipóteses e cálculos, deve ter uma probabilidade de 99% da duração de 
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5 anos requeridos antes que a crateração do pinhão ou da intermediária co¬ 
mece. 

17 Os arquivos EX12-07 a e EX1 2-01 h encontram-se no CD-ROM deste livro. 


12.10 LUBRIFICAÇÃO DE ENGRENAMENTO 

Com a exceção de engrenagens de plástico ligeiramente carregadas, todos os en- 
grenamentos devem ser lubrificados para evitar falha prematura de um dos mo¬ 
dos de falha de superfície discutidos no Capítulo 7, como desgaste por abrasão ou 
adesivo. Controlar a temperatura na interface de engrenamento é importante para 
reduzir escórias, riscos e aspereza dos dentes. Os lubrificantes removem calor e 
separam as superfícies metálicas para reduzir o atrito e desgaste. Deve-se prover 
lubrificante em quantidade suficiente para transferir o calor de atrito para o am¬ 
biente sem permitir temperaturas locais excessivas no engrenamento. 

O enfoque usual e preferido é prover um banho de óleo alojando as engre¬ 
nagens em uma caixa com óleo bem fechada, chamada de redutor. Esse redutor 
é parcialmente enchido com um lubrificante apropriado de forma que pelo me¬ 
nos um membro de cada par engrenado esteja parcialmente submerso. (A caixa 
nunca é completamente enchida com óleo.) A rotação da engrenagem carregará 
o lubrificante para os pares engrenados e manterá as engrenagens não submer¬ 
sas lubrificadas. O óleo deve ser mantido limpo e livre de contaminantes e deve 
ser mudado periodicamente. Um arranjo bem menos desejável, às vezes usado 
para situações na qual um redutor não é prático, é periodicamente aplicar graxa 
lubrificante a engrenagens quando elas estão paradas para manutenção. Graxa é 
meramente um óleo suspenso em uma emulsão de sabão. Essa lubrificação típica 
de graxa faz pouca remoção de calor e é recomendada somente para baixa velo¬ 
cidade e engrenagens carregadas levemente. 

Lubrificantes de engrenagem são tipicamente óleos, baseados no petróleo, 
de viscosidade diferente dependendo da lubrificação. Óleos leves (10-30W) são 
usados às vezes para engrenagens com velocidades altas o suficiente e/ou car¬ 
gas baixas o suficiente para promover a lubrificação elasto-hidrodinâmica (ver 
o Capítulo 11). Em engrenamentos de cargas elevadas e/ou baixa velocidade, 
ou aqueles com grandes componentes deslizando, lubrificantes de pressão ex¬ 
trema (EP) são frequentemente usados. São normalmente óleos de engrenagem 
80-90W com aditivos do tipo ácidos graxos que proveem alguma proteção contra 
escoreamento sob condições limites de lubrificação. Ver a Seção 7.3 e o Capítulo 
11 para mais informações acerca de lubrificação e lubrificantes. A AGMA provê 
uma grande quantidade de dados nas suas normas sobre a seleção apropriada de 
lubrificantes de engrenagem. O leitor é remetido àquela fonte e a outras como 
vendedores de lubrificante para informações mais detalhadas. 

12.11 PROJETO DE ENGRENAGENS RETAS 

O projeto de engrenagens geralmente requer alguma iteração. Em geral não exis¬ 
te informação suficiente no enunciado do problema para encontrar diretamente 
as incógnitas. Devem-se pressupor os valores de alguns parâmetros e tentar obter 
uma solução. Muitas abordagens são possíveis. 

Normalmente, a razão de engrenamento e a potência e velocidade, ou torque 
e velocidade, de um eixo são definidas. Os parâmetros a serem determinados são 
os diâmetros de referência do pinhão e da engrenagem, o passo diametral, a lar- 
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gura de face, o(s) material(is) e os coeficientes de segurança. Algumas decisões 
de projeto sobre a precisão de engrenamento requerida, o método de fabricação 
da engrenagem (por considerações de acabamento de superfície), o intervalo de 
temperatura operacional e a confiabilidade desejada devem ser tomadas. Com 
pelo menos informações preliminares sobre estes fatores, o processo de projetar 
pode começar. 

Em algum momento, precisaremos calcular os coeficientes de segurança 
para falha de fadiga de flexão e falha de fadiga de superfície. Eles podem ser 
investigados em qualquer ordem, mas a melhor estratégia é calcular as tensões de 
flexão primeiro, porque o aumento de dureza da superfície do material tem um 
efeito maior no desgaste que na resistência à flexão. Assim, se o material escolhi¬ 
do sobreviver às tensões de flexão, sua dureza poderá ser ajustada para melhorar 
sua vida de desgaste sem outra mudança de projeto. Além disso, o aumento do 
tamanho do dente tem um efeito maior na resistência de flexão que na vida de 
desgaste, e o tamanho do dente é a variável primordial nos cálculos. 

Antes que quaisquer cálculos de tensão sejam feitos, as cargas devem ser 
determinadas. A carga tangencial nos dentes de engrenagem pode ser encontrada 
pelo torque conhecido no eixo e o raio de referência suposto para seu pinhão ou 
engrenagem (ver a Equação 12.13a). Observe que um raio de referência maior 
reduz a carga de dente, mas aumenta a velocidade da linha de referência. Um 
compromisso razoável entre esses fatores deve ser determinado. Além disso, um 
raio de referência muito pequeno pode resultar em um pinhão com muito poucos 
dentes para evitar interferência, dependendo do passo diametral ou módulo se¬ 
lecionado. Uma vez que um passo diametral de tentativa tenha sido selecionado, 
seu menor diâmetro de pinhão aceitável pode ser usado como primeira escolha a 
fim de manter o pacote de tamanho pequeno. A primeira tentativa de projeto deve 
usar uma forma de dente normalizada para manter os custos baixos. Se o projeto 
precisar ser menor que a forma de dente normalizado permite, uma forma com 
adendo alongado pode ser investigada. 

Sendo que a resistência de flexão do dente da engrenagem está diretamente 
relacionada com o tamanho do dente como definido pelo seu passo diametral ou 
módulo, um ponto comum de começo para o cálculo da tensão é supor valores 
para o passo diametral ou módulo e também para a largura de face, e então cal¬ 
cular a tensão de flexão usando a Equação 12.15. Observe que a largura de face 
pode também ser grosseiramente expressa como uma função intervalo do passo 
diametral (8 /p d <F< 16 / p d ). Releia a discussão sobre o fator K m . 

Um material de tentativa é então escolhido e sua resistência à fadiga de fle¬ 
xão calculada pela Equação 12.24. Se o coeficiente de segurança resultante for 
muito grande ou muito pequeno, os valores supostos são ajustados e o cálculo 
repetido até que ele convirja para uma solução aceitável. 

A tensão de superfície e a resistência à fadiga de superfície são, então, calcu¬ 
ladas pelas Equações 12.21 e 12.25, e o coeficiente de segurança contra desgaste 
determinado. A dureza do material pode ser ajustada neste ponto, se necessário, 
ou o processo completo pode ser repetido com os valores ajustados do passo ou 
largura de face, ou ambos. 

Uma estratégia útil é alinhavar os coeficientes de segurança para falha de fle¬ 
xão para serem mais altos que aqueles para falha de superfície. A falha de flexão 
é repentina e catastrófica, resultando em quebra do dente e parada da máquina. 
Falhas de superfície dão aviso audível e as engrenagens podem funcionar algum 
tempo depois do barulho começar, antes de serem substituídas. Assim, a falha de 
superfície é o limite de projeto mais desejável na vida da engrenagem. 
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12.12 ESTUDO DE CASO 

Vamos tratar agora do projeto de engrenagens retas em uma das montagens de 
estudo de caso que foram definidas no Capítulo 9. 


ESTUDO DE CASO 8C 


Projeto de engrenagens retas para o trem motor de um compressor 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Projete um par de engrenagens retas para o redutor de compres¬ 
sor da Figura 9-1 baseado nos carregamentos definidos no Es¬ 
tudo de Caso 8A e especifique materiais e tratamentos térmicos 
apropriados. 

A função torque-tempo do eixo de saída é como mostrado na Fi¬ 
gura 9-3 (repetida na próxima página). A razão de engrenamento 
requerida é uma redução 2,5:1 na velocidade desde o eixo de en¬ 
trada ao eixo de saída. A velocidade do eixo de saída é 1500 rpm. 

Deseja-se uma vida de 10 anos para um turno de operação. Se¬ 
rão utilizados dentes de profundidade completa padronizados 
pela AGMA. Com base nos dados das Tabelas 12-6 e 12-7, faça 
Q v = 10. Tanto o pinhão quanto a engrenagem serão de aço en¬ 
durecido completamente. 

Ver as Figuras 9-1 e 9-3. 


1 O torque variável com o tempo no eixo de saída está definido na Figura 9-3 
como variando entre -175 e +585 lb-in. No Estudo de Caso 8B, no qual os 
eixos para esta mesma máquina foram projetados, pressupusemos um passo 
diametral de 4 in, um pinhão de 20° e uma engrenagem de 10 in. Como uma 
primeira tentativa no projeto de engrenamento, manteremos essas hipóteses. A 
partir desses dados, podemos determinar as forças no engrenamento. A compo¬ 
nente tangencial é encontrada a partir do torque de saída conhecido e do raio da 
engrenagem suposto: 





585 lb-in 
5 in 


= 117 lb 




7V = -175 lb-in = 
r s 5 in 


(a) 


2 Tomaremos o valor de pico positivo como sendo a carga transmitida, W t = 117 lb. 
A força de pico de -35 lb atua em lados opostos dos dentes, carregando engre¬ 
nagem e pinhão de forma similar a uma engrenagem intermediária. Tomaremos 
esse aspecto do carregamento em consideração com o fator de aplicação K a . 

3 Suponha um pinhão com N p = 20 dentes. A engrenagem então tem 2,5 N p = 50 
dentes. O passo diametral para essa combinação é 



(b) 


que é um passo padronizado (Tabela 12-2). 

4 Os fatores de geometria de flexão, 7, para essa combinação são encontrados na 
Tabela 12-9 para o carregamento no seu ponto mais alto de contato de um único 
dente (HPSTC) e são, aproximadamente: 


J p = 0,34 


(c) 


J s = 0,40 
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Desenho esquemático preliminar de um compressor de ar portátil movido por motor à gasolina, caixa de engrenagens, 
acoplamentos, eixos e mancais. 


5 O fator de dinâmico, K v (C v ), é calculado pelas Equações 12.16 e 12.17 com base 
no índice de qualidade da engrenagem, Q v , pressuposto e na velocidade da linha 
de referência, V r 


V, = ^co = ^P^-(3750rpm)(27t) = 3927 — 
‘ 2 p 2(12) V V A ' min 

(12 -Q v f (12-10 f 


B = 


= 0,397 


4 4 

A = 50 + 56(1 - B) = 50 + 56(1 - 0,397) = 83,77 


K = C„ = 


í A ' 

B 

f 83,77 



[ 83,77 + y/3 927 J 


= 0,801 


(d) 

(e) 
(/) 



6 V, deve ser verificado contra a velocidade máxima permissível da linha de refe- ângulo de manivela (graus) 

rência para esta qualidade de engrenagem usando a Equação 12.18: FIGURA 9-3 Repetida 

= [-A + (Q v - 3)] =[83,77 + (10 - 3)] = 8239 ft/min ( h ) Função torque-tempo no eixo 

, . , . manivela com co constante, 

que e maior que V t , portanto e aceitavel. 
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7 Supondo um fator de largura de face de 12, a largura da face pode ser estimada 
como 


F 


12 

Pd 


— = 2,4 in 
5 


(0 


8 Esse valor é usado para interpolar na Tabela 12-16 para K m (C m ). 

K m = C m s 1,61 (./') 


9 O fator de aplicação, K a , se destina a levar em conta a possibilidade de choque 
na maquinária motora e movida. Esta máquina tem ambos, já que é movida por 
um motor de um único cilindro e move um compressor de um único cilindro. 
Em muitos casos, apenas um valor médio do torque transmitido é conhecido, ba¬ 
seado na potência média transmitida. Neste caso, calculamos fno Estudo de Caso 
8A) uma função torque-tempo bem precisa para o compressor, que de fato define 
as “sobrecargas” na parte movida do sistema. Usamos o torque pico em vez do 
torque médio para definir a carga transmitida. Assim, o valor completo do fator 
de aplicação recomendado na Tabela 12-17 pode não ser necessário aqui. Vamos 
usá-lo para levar em conta o carregamento parcialmente invertido nos dentes da 
engrenagem (Figura 9-3), bem como o carregamento de choque associado com o 
motor, e vamos estimá-lo em K a = C a = 2. 

10 O fator de tamanho, K s (C s ), e o fator de flexão de borda, K /r são todos 1 para 
essas engrenagens pequenas. 

11 As tensões de flexão no pinhão e engrenagem podem agora ser calculadas. 


w < Pd K „ K ,„ K K K 
h p FJ K . s B 1 


117(5) l(l,6l) 
2,4(0,34) 0,801 


(l)(l)(l) = 2881 psi 


(k) 


a 


W, Píl K a K m 

FJ K v 


k s k b k, 


117(5) l(l,6l) 

2,4(0,40) 0,801 


(l)(l)(l) = 2449 psi 


(/) 


12 Fatores adicionais são necessários para o cálculo da tensão de superfície. A Ta¬ 
bela 12-18 mostra um coeficiente elástico aproximado de 2300 para aço em aço. 
No Exemplo 12-6, calculamos um valor mais preciso de C p = 2276. O fator de 
acabamento de superfície C f é 1. 

13 O fator de geometria da superfície, /, é calculado a partir das Equações 12.22: 



ft = C sen (|) - p, = (r p + rjsentj) - p, 

= (2,0 + 5,0) sen 20 o - 0,553 = 1,841 in (n) 


7 = 


COS(|> 


cos20° 


A + i' 


v rp 


r? 


1 


1 \ 


= 0,100 


0,553 1,841 ) 


2,0 


(o) 


14 As tensões de superfície no engrenamento pinhão-engrenagem podem agora ser 
calculadas. 
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15 


16 


17 

18 

19 


20 


21 


22 

23 

24 


1 w, 

C„C„, r r 

i FId ? 

C v ' f 


= 2276 / , 117 v 1 ( 1 ’ 61 ) ( 1 )h) = 50393 psi 

^ 2,4(0,100)(4,0) 0,801 v A ; F 


Uma estimativa da resistência à fadiga de flexão não corrigida pode ser feita a 
partir das curvas da Figura 12-25. Tentaremos um aço AGMA Grau 1 endurecido 
completamente a 250 HB. A resistência à fadiga de flexão não corrigida é encon¬ 
trada a partir da curva mais baixa da figura: 

S . = -274 + 167 HB - 0,152 Hb 1 

fb 

= -274 + 167(250) - 0,152(250)' = 31976 psi (q) 

Esse valor precisa ser corrigido para certos fatores usando a Equação 12.24. O 
fator de vida K L é encontrado pela equação apropriada na Figura 12-24 baseado 
no número requerido de ciclos na vida das engrenagens. O pinhão vê o maior 
número de repetições de carregamentos de dente, portanto calculamos a vida 
baseado nele. Primeiro, calculamos o número de ciclos A para a vida requerida 
de 10 anos, um turno. 


A = 3750 rpm 



turno) = 


4JE9 ciclos 


(r) 


O valor de K, é encontrado a partir de 

K l = 1,3558a - 0 ' 0178 = 1,3558(4,7£9)“° 0178 = 0,9121 (s) 

Na temperatura especificada de operação, K T = 1. 

Os dados de material-engrenagem são todos usados em um nível de confiabilida¬ 
de de 99%. Isso é satisfatório neste caso, assim fazemos K R = 1. 

A resistência à fadiga de flexão corrigida é, então, 

S fh = -^S . = °’ 9 / 1 ^ 1 31976 = 29167 psi 
fb K t K r fb 1(1) P (í) 

Uma estimativa da resistência à fadiga de flexão não corrigida pode ser feita 
pelas curvas da Figura 12-27. Para um aço AGMA de Grau 1, endurecido com¬ 
pletamente a 250 HB, a resistência é encontrada pela curva mais baixa da figura: 

S fc , = 26000 + 327 HB = 26000 + 327(250) = 107750 psi (u) 

Esse valor precisa ser corrigido para certos fatores usando a Equação 12.25. O 
fator de vida C L é encontrado pela equação apropriada na Figura 12-26 baseado 
no número de ciclos N requeridos encontrados acima. 

C L = T4488A -0 ' 023 = 1,4488(4,7£'9) _0 ' 023 = 0,8681 (v) 

C T = K T = 1 e C R = K R = 1. 

Já que as engrenagens e o pinhão são de material de mesma dureza neste caso, 

C H = i. 

A resistência à fadiga de superfície corrigida é, então, 
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5 


fc 


C C 

o 

c c fc 


0,8681 (l) 


107750 = 93543 


psi 


(w) 


25 Os coeficientes de segurança contra falha de flexão são encontrados comparando 
a resistência de flexão corrigida à tensão de flexão de cada engrenagem no engre- 
namento: 


N„ 


o pinhão 


& pinhão 


29167 

2881 


10,1 


N„ 


J fb 


29167 

2449 


11,9 


(x) 


que são muito altas, fazendo com que o pacote seja maior do que necessário. 

26 O coeficiente de segurança contra falha é encontrado comparando a carga real 
à carga que produziria uma tensão igual à tensão de superfície corrigida do ma¬ 
terial. Como a tensão de superfície é relacionada à raiz quadrada da carga, o 
coeficiente de segurança de fadiga da superfície pode ser calculado como o quo¬ 
ciente do quadrado da resistência de superfície corrigida dividida pelo quadrado 
da tensão de superfície de cada engrenagem no engrenamento: 



27 Eles são maiores que o necessário. O passo diametral foi aumentado do valor 
presente 5 a 8 (diminuindo o tamanho do dente) a fim de reduzir os diâmetros 
de referência, aumentar as tensões e diminuir os coeficientes de segurança. A 
largura de face se toma 1,5 in para o mesmo fator de largura de face de 12. O pi¬ 
nhão foi aumentado para 22 dentes, dando 55 dentes na engrenagem com o novo 
p d . Os cálculos foram refeitos com os resultados mostrados na Tabela 12-22. Os 
novos coeficientes de segurança são 


N b . = 2,8 N„ = 3,3 N . h _ = 1,1 

u pmhao u engrenagem L pinhão-engrenagem 


(z) 


28 Essas engrenagens ainda são seguras contra a quebra de dente. Baseado nas hi¬ 
póteses e cálculos, e se lubrificadas apropriadamente, elas deverão ter uma pro¬ 
babilidade de 99% de durar os 10 anos requeridos antes de que a crateração do 
pinhão comece. 

29 Observe que a mudança dos passos diametrais da engrenagem sobre aqueles su¬ 
postos no Estudo de Caso 8B para o projeto do eixo também aumenta as cargas 
da engrenagem no eixo em 45%. Isso requererá uma outra iteração do projeto 
daquele eixo. 

30 Os arquivos CASE8C-1 (primeiro projeto) e CASE8C-2 (projeto final) encon- 
tram-se no CD-ROM deste livro. 


12.13 RESUMO 

Existem dois tipos principais de falhas de engrenagem: quebra do dente por ten¬ 
sões de flexão e crateração por tensões de superfície (Hertzianas). Das duas, a 
falha de flexão é a mais catastrófica, porque a quebra do dente normalmente 
desabilita a máquina. A falha de crateração vem gradualmente e dá aviso audível 
e visível (se os dentes puderem ser inspecionados). As engrenagens podem fun- 
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Tabela 12-22 

Estudo de caso 8C - 

Projeto final de engrenagens cilíndricas de dentes retos 5 

Entrada 

Variável 

Saída 

Unidade 

Comentários 

2,50 

razão 



razão de engrenamento 

8 

Pd 


1/in 

passo diametral 

20 

phi 


graus 

ângulo de pressão 

170 

w, 


lb 

força tangencial 

22 

N 

T pinhão 



número de dentes no pinhão 


N 

engrenagem 

55 


número de dentes na engrenagem 


^'pinhão 

2,75 

in 

diâmetro de passo do pinhão 


^engrenagem 

6,88 

in 

diâmetro de passo da engrenagem 

1,50 

face 


in 

largura da face 

0,34 

Jpinhão 



fator geométrico - pinhão 

0,40 

Jengrenagem 



fator geométrico - engrenagem 


I 

0,10 


fator / para engrenamento pinhão/engrenagem 

2,0 

K a 



fator de aplicação 

1,6 

K m 



fator de distribuição de carga 

2 276 

C r 



coeficiente elástico 

10 

a 



índice de qualidade de engrenagem 


V, 

2 700 

ft/min 

velocidade da linha de referência 


Vmax 

8 239 

ft/min 

velocidade da linha de referência máxima permitida 


K v 

0,826 


fator dinâmico 


^bpinhão 

10 346 

psi 

tensão de flexão — dentes do pinhão 


^bengrenagem 

8 794 

psi 

tensão de flexão — dentes da engrenagem 


G cpinhão 

90 026 

psi 

tensão superficial no pinhão e na engrenagem 


^fbprime 

31 976 

psi 

resistência não corrigida de flexão 


Sf„ 

29 167 

psi 

resistência corrigida de flexão 


^fcprime 

107 750 

psi 

resistência não corrigida de superfície 


Sfc 

93 543 

psi 

resistência corrigida de superfície 


Kr 

1,00 


fator de confiabilidade 


ciclos 

4,7£+9 


número de ciclos repetidos do pinhão 


k l 

0,91 


fator de vida — fadiga à flexão 


c. 

0,87 


fator de vida — fadiga superficial 



2,8 


coeficiente de segurança de flexão do pinhão 



3,3 


coeficiente de segurança de flexão da engrenagem 



1,1 


coeficiente de segurança superficial do engrenamento 


5 N. de R.: Estes dados também estão no CD, em inglês, que acompanha o livro. Estão traduzidos aqui para facilitar o entendimento do leitor. 


cionar por algum tempo depois que a crateração começa antes que tenham que 
ser trocadas. 

Ambos os modos de falha são falhas de fadiga devido a tensionamento re¬ 
petido de dentes individuais à medida que entram e saem do engrenamento. Os 
princípios da análise de fadiga (Capítulo 6) se aplicam, e uma análise modificada 
de Goodman é necessária. Contudo, a natureza similar do carregamento em todos 
os dentes da engrenagem permite que a análise de Goodman seja resumida em 
uma abordagem padronizada como definida pela AGMA. 
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A geometria de dente involuta é crucial para a operação e vida das engrena¬ 
gens. A AGMA define um perfil de dente padronizado além de várias modifica¬ 
ções para aquele padrão para diversas situações. Fatores geométricos necessários 
para os cálculos apropriados das tensões são definidos para essas geometrias. A 
experimentação extensiva dos materiais de engrenagem sob condições de carre¬ 
gamento realistas em combinação com os anos de experiência dos fabricantes de 
engrenagem produziram um conjunto de equações testadas para o cálculo das 
tensões e resistências à fadiga corrigida em flexão e em fadiga de superfície para 
as engrenagens. 

Este capítulo resume a abordagem da AGMA para o projeto de engrenagens 
retas e apresenta vários gráficos e fórmulas empíricas de cálculo. Recomendamos 
ao leitor dirigir-se às normas da AGMA para informações mais completas. 


Equações importantes usadas neste capítulo 

Passo circular (Seção 12.2): 


Pc = 


nd 

~N 


Passo diametral (Secção 12.2): 


Pcl = 


N 


Módulo métrico (Seção 12.2): 


N 


Razão de engrenamento (Seção 12.2): 


m n = 


AG 


Razão de contato (Seção 12.4): 


Pd Z 


p n cos (]) 

Z = V( r r +a p) 2 -( r r COS ^) 2 + Vk +a J 2 -( r S COS( ^) 2 

Carga tangencial nos dentes da engrenagem (Seção 12.5): 

T. _ 2 T p _ 2 Pd T p 


W, = 


r p d p 


N „ 


Equações para tensão de flexão da AGMA (Seção 12.8) 

„ _W tPi K a K m 


FJ K, 


k s k b k, 


w ' K ^k s k b k, 


0 FmJ K v 

Equação de tensão de superfície da AGMA (Seção 12.8) 


O = C. 


w c c 

' a m cc 


FId C„ 


/ 


(12.3a) 

(12.4a) 

(12.4c) 

(12.5*) 

(12.7*) 
■Csencj) (12.2) 

(12.13a) 

(12.15ms) 
(12.15.sí) 

( 12 . 21 ) 
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Equação de resistência à fadiga de flexão da AGMA (Seção 12.9): 



(12.24) 


Equação de resistência à fadiga de superfície da AGMA (Seção 12.9): 



(12.25) 
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12.15 PROBLEMAS 


*12-1 Uma engrenagem de dentes retos de 20° de ângulo de pressão e 27 dentes tem 
um passo diametral p d = 5. Encontre o diâmetro de referência, o adendo, o de- 
dendo, o diâmetro externo e o passo circular. 

12-2 Uma engrenagem de dentes retos de 25° de ângulo de pressão e 43 dentes tem 
um passo diametral p d = 8. Encontre o diâmetro de referência, o adendo, o de- 
dendo, o diâmetro externo e o passo circular. 

*12-3 Uma engrenagem de dentes retos tem 57 dentes e está engrenada com um pi¬ 
nhão de 23 dentes. O p d = 6 e <]) = 25°. Encontre a razão de contato. 
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Tabela P12-0 t 

Matriz de problemas/tópicos 

12.1 Teoria de dente de engrenagem 
12-5, 12-6, 12-37,12-38, 12-41, 12-42, 

12-59,12-65 

12.2 Nomenclatura 

12-1, 12-2, 12-44, 12-45, 12-60, 12-66 

12.4 Razão de contato 

12-3, 12-4, 12-39, 12-40, 12-61, 12-67 

12.5 Trens compostos 

12-7, 12-9,12-10,12-29,12-30,12-31, 
12-43, 12-46,12-47 

12.5 Trens epicíclicos 
12-11, 12-12, 12-13, 12-48,12-49, 12-62, 
12-68 

12.7 Carregamento 

12-14, 12-15, 12-20, 12-21, 12-22, 12-27, 

12-52, 12-55 

12.8, .9 Tensão de flexão 

12-16,12-17,12-23,12-24, 12-50, 12-63 

12.8, .9 Tensão de superfície 
12-18,12-19,12-25,12-26, 12-51, 12-64 

12.11 Projeto de engrenagem 
12-8,12-28,12-29,12-30,12-31,12-32, 
12-33,12-34,12-53,12-54,12-56,12-57, 
12-58 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas 
similares, tendo o mesmo número após o 
hífen em capítulos anteriores. 


12-4 Uma engrenagem reta de 78 dentes está engrenada a um pinhão de 27 dentes. O 
p d = 6 e <j) = 20°. Encontre a razão de contato. 

*12-5 Qual será o ângulo de pressão se a distância entre os centros do par de engrena¬ 
gens retas do Problema 12-3 for aumentada em 5%? 

12-6 Qual será o ângulo de pressão se a distância entre os centros do par de engrena¬ 
gens retas do Problema 12-4 for aumentada em 7%? 

*12-7 Se os pares de engrenagens retas nos Problemas 12-3 e 12-4 forem compostos 
como mostrado na Figura 12-14, qual será a razão de trem global? 

12-8 Uma máquina de papel processa rolos de papel tendo uma densidade de 984 

kg/m'. O rolo de papel tem 1,50 m de diâmetro externo por 0,22 m de diâmetro 
interno por 3,23 m de comprimento e está em um eixo de aço, furado, biapoiado 
com S ut = 400 Mpa. Projete uma redução de 2,5:1 de engrenagens retas para mo¬ 
ver esse eixo do rolo e obter um coeficiente de segurança dinâmica mínimo de 2 
para uma vida de 10 anos se o diâmetro externo do eixo for 22 cm e o rolo girar 
a 50 rpm com 1,2 hp absorvidos. 

*12-9 Projete um trem de engrenagens retas composto de dois estágios para uma razão 
global de aproximadamente 47:1. Especifique os números de dentes para cada 
engrenagem no trem. 

1 12-10 Projete um trem de engrenagens retas composto de três estágios para uma razão 
global de aproximadamente 656:1. Especifique os números de dentes para cada 
engrenagem no trem. 

*12-11 Um trem de engrenagens retas epicíclico, como mostrado na Figura 12-16, tem 
uma engrenagem sol de 33 dentes e uma engrenagem planeta de 21 dentes. En¬ 
contre o número requerido de dentes na engrenagem anel e determine a razão 
entre o braço e engrenagem sol se a engrenagem anel for mantida estacionária. 
Dica: considere o braço com rotação de 1 rpm. 

12-12 Um trem de engrenagens retas epicíclico, como mostrado na Figura 12-16, tem 
uma engrenagem sol de 23 dentes e uma engrenagem planeta de 31 dentes. En¬ 
contre o número requerido de dentes na engrenagem anel e determine a razão 
entre o braço e engrenagem anel se a engrenagem sol for mantida estacionária. 
Dica: considere o braço com rotação de 1 rpm. 

12-13 Um trem de engrenagens retas epicíclico, como mostrado na Figura 12-16, tem 
uma engrenagem sol de 23 dentes e uma engrenagem planeta de 31 dentes. En¬ 
contre o número requerido de dentes na engrenagem anel e determine a razão 
entre a engrenagem sol e a engrenagem anel se o braço for mantido estacionário. 
Dica: considere a engrenagem sol com rotação de 1 rpm. 

*12-14 Se o engrenamento no Problema 12-3 transmite 125 hp com uma rotação de 
1000 rpm do pinhão, encontre o torque em cada eixo. 

12-15 Se o engrenamento no Problema 12-4 transmite 33 kW com uma rotação de 
1600 rpm do pinhão, encontre o torque em cada eixo. 

*12-16 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-14 para um coeficiente de 

segurança de falha de flexão de pelo menos 2 supondo um torque constante, um 
ângulo de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 9, um pinhão 
de aço AISI 4140 e uma engrenagem de ferro fundido da classe 40. 

12-17 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-15 para um coeficiente de 
segurança de falha de flexão de 2,5 supondo um torque constante, um ângulo 
de pressão de 20°, dentes de profundidade completa, g v = 11, um pinhão de aço 
AISI 4340 e uma engrenagem de ferro nodular A-7-d. 

*12-18 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-14 para um coeficiente de 

segurança de falha de superfície de pelo menos 2 supondo um torque constante, 
um ângulo de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 9, um pi¬ 
nhão de aço AISI 4140 e uma engrenagem de ferro fundido da classe 40. 

12-19 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-15 para um coeficiente de 

segurança de falha de superfície de 1,2 supondo um torque constante, um ângulo 
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de pressão de 20°, dentes de profundidade completa, Q v = 11, um pinhão de aço 
AISI4340 e uma engrenagem de ferro nodular A-7-d. 

*12-20 Se a redução no Problema 12-11 transmite 83 kW no braço girando a 1200 rpm, 
encontre o torque em cada eixo. 

12-21 Se a redução no Problema 12-12 transmite 39 hp no braço girando a 2600 rpm, 
encontre o torque em cada eixo. 

12-22 Se a redução no Problema 12-13 transmite 23 kW na engrenagem sol girando a 
4800 rpm, encontre o torque em cada eixo. 

*12-23 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-20 para um coeficiente de 
segurança de flexão de pelo menos 2,8 supondo um torque constante, ângulo 
de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 9, um pinhão de aço 
AISI 4140 e uma engrenagem de ferro fundido classe 40. 

12-24 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-21 para um coeficiente de 

segurança de flexão de pelo menos 2,4 supondo um torque constante, ângulo de 
pressão de 20°, dentes de profundidade completa, Q r = 11, um pinhão de aço 
AISI 4340 e uma engrenagem de ferro nodular A-7-d. 

*12-25 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-20 para um fator de segurança 
de superfície de pelo menos 1,7 supondo um torque constante, ângulo de pressão 
de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 9, um pinhão de aço AISI 4140 e 
uma engrenagem de ferro fundido classe 40. 

12-26 Dimensione as engrenagens retas no Problema 12-21 para um coeficiente de 

segurança de superfície de pelo menos 1,3 supondo um torque constante, ângulo 
de pressão de 20°, dentes de profundidade completa, Q v = 11, um pinhão de aço 
AISI 4340 e uma engrenagem de ferro nodular A-7-d. 

*12-27 Se a redução no Problema 12-10 transmite 190 kW no pinhão de entrada giran¬ 
do a 1800 rpm, encontre o torque em cada um dos quatro eixos. 

*12-28 Dimensione as engrenagens retas do primeiro estágio no Problema 12-27 para 
um coeficiente de segurança à flexão de pelo menos 3,0 e um coeficiente de 
segurança de superfície de pelo menos 1,7, supondo um torque constante, um 
ângulo de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 8 e aço AISI 
4140 para todas as engrenagens. 

*12-29 Dimensione as engrenagens retas do segundo estágio no Problema 12-27 para 
um coeficiente de segurança a flexão de pelo menos 3,0 e um coeficiente de 
segurança de superfície de pelo menos 1,7, supondo um torque constante, um 
ângulo de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 8 e aço AISI 
4140 para todas as engrenagens. 

*12-30 Dimensione as engrenagens retas do terceiro estágio no Problema 12-27 para 
um coeficiente de segurança a flexão de pelo menos 3,0 e um coeficiente de 
segurança de superfície de pelo menos 1,7, supondo um torque constante, um 
ângulo de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q r = 8 e aço AISI 
4140 para todas as engrenagens. 

*12-31 Projete um trem de engrenagens retas composto de dois estágios para uma razão 
global de aproximadamente 78:1. Especifique os números de dentes para cada 
engrenagem reta no trem. 

12-32 A Figura PI2-1 mostra a mesma máquina de papel que foi analisada no Proble¬ 
ma 6-46 e em outros problemas de capítulos prévios. Os rolos de papel na Figura 
P12-1 possuem 0,9 m de diâmetro externo x 0,22 m de diâmetro interno x 3,23 m 
comprimento e têm uma densidade de 984 kg/m 3 . Os rolos são transferidos da es¬ 
teira da máquina (não mostrada) para o garfo da empilhadeira pelo elo V da esta¬ 
ção de descarga, que é girado em 90° por um cilindro pneumático. O papel então 
rola para os garfos do caminhão. A máquina faz 30 rolos por hora e trabalha em 
2 turnos. Os elos V são girados por um braço de manivela através de um eixo que 
tem 60 mm de diâmetro por 3,23 de comprimento. Um novo projeto do mecanis¬ 
mo de rotação do elo V é requerido a fim de introduzir um par de engrenagens 
entre o braço da manivela e o eixo do elo V com uma razão de 2:1. Isso reduzirá 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em 
itálico são problemas de projeto. Problemas 
numerados em negrito são extensões de 
problemas similares, tendo o mesmo núme¬ 
ro após o hífen em capítulos anteriores. 
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Problema 12-32. 



FIGURA P12-2 

Problema 12-37. 


+ Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. 


o golpe requerido de um cilindro de ar em 50% e melhorará sua geometria. Pro¬ 
jete um conjunto de engrenagens retas apropriadas para esta aplicação para uma 
vida de 10 anos contra falha de superfície. Declare todas as hipóteses. 

1 12-33 Projete uma transmissão composta não revertida baseada no arranjo mostrado 
na Figura 12-14 a para uma razão global do trem de aproximadamente 90:1. Ela 
deve ser capaz de transmitir 50 hp a um eixo de entrada girando à velocidade de 
1000 rpm. Declare todas as hipóteses. 

12-34 Projete uma transmissão composta revertida baseada no arranjo mostrado na Fi¬ 
gura 12-147? para uma razão global do trem de aproximadamente 80:1. Ela deve 
ser capaz de transmitir 30 hp a um eixo de entrada girando a 1500 rpm. Declare 
todas as hipóteses. 

12-35 Se o pinhão de 23 dentes no engrenamento no Problema 12-3 está no eixo de 

entrada, encontre a razão de velocidade, a razão de torque e a razão de engrena¬ 
mento para o par. 

12-36 Se a engrenagem de 78 dentes no engrenamento no Problema 12-4 está no eixo 
de entrada, encontre a razão de velocidade, a razão de torque e a razão de engre¬ 
namento para o par. 

12-37 A Figura P12-2 mostra uma involuta de um círculo que começa no ponto A(0, 

r b ) e continua até o ponto P(x, y). O ângulo 0 é mostrado como o ângulo de rola¬ 
mento e (|) é o ângulo de pressão da involuta. Derive as expressões para as coor¬ 
denadas x e y de P em termos do raio r b da circunferência de base e do ângulo de 
pressão. Faça o gráfico de y versus x para o intervalo 0° < <f> < 40° para r b -2 in. 

12-38 Derive a Equação 12-2 usando a Figura 12-5. 

12-39 Uma engrenagem reta de 39 dentes está acoplada a um pinhão de 18 dentes. O 
p d = 8 e <|) = 25°. Encontre a razão de contato. 

12-40 Uma engrenagem reta de 79 dentes está acoplada a um pinhão de 20 dentes. O 
p d = 8 e <j) = 20°. Encontre a razão de contato. 

12-41 Qual será o ângulo de pressão se a distância entre o centro das engrenagens retas 
no Problema 12-39 for aumentada em 6%? 

12-42 Qual será o ângulo de pressão se a distância entre o centro das engrenagens retas 
no Problema 12-40 for aumentada em 5%? 

12-43 Se o conjunto de engrenagens retas nos Problemas 12-39 e 12-40 for composto 
como mostrado na Figura 12-14, qual será a razão global do trem? 

12-44 Uma engrenagem reta de 23 dentes e ângulo de pressão de 20° tem um passo 
diametral de 6. Encontre o diâmetro de referência, o adendo, o dedendo, o diâ¬ 
metro externo e o passo circular. 
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12-45 Uma engrenagem reta de 32 dentes e ângulo de pressão de 25° tem um passo 
diametral de 4. Encontre o diâmetro de referência, o adendo, o dedendo, o diâ¬ 
metro externo e o passo circular. 

12-46 Projete um trem de engrenagens cilíndricas retas composto de dois estágios para 
uma razão global de aproximadamente 53:1. Especifique o número de dentes de 
cada engrenagem no trem. 

12-47 Projete um trem de engrenagens cilíndricas retas composto de três estágios para 
uma razão global de aproximadamente 592:1. Especifique o número de dentes 
de cada engrenagem no trem. 

12-48 Projete um trem de engrenagens planeta similar àquele mostrado na Figura 12- 
16 para uma razão global de velocidade de exatamente 0,2 se a engrenagem sol 
for a entrada, o braço for a saída e a engrenagem anel for estacionária. Especifi¬ 
que o número de dentes de cada engrenagem no trem. 

12-49 Projete um trem de engrenagens planeta similar àquele mostrado na Figura 12- 
16 para uma razão global de velocidade de exatamente 4/3 se a engrenagem sol 
for estacionária, o braço for a entrada e a engrenagem anel for a saída. Especifi¬ 
que o número de dentes de cada engrenagem no trem. 

12-50 Um pinhão de 21 dentes rodando a 1800 rpm engrena com uma engrenagem 
de 33 dentes em um redutor de engrenagens retas. Tanto o pinhão quanto a en¬ 
grenagem são fabricados para um nível de qualidade 9. Uma confiabilidade de 
0,9 foi especificada, e a carga tangencial transmitida é 2800 lb. As condições 
são tais que K m = 1,7. E proposto o uso do padrão 25°, dentes de profundidade 
completa, com o pinhão e a engrenagem produzidos por fresamento de um aço 
nitretado AISI 4140. O passo diametral é 6 e a largura de face, 2000 in. Estime o 
número de ciclos de tensão de flexão (usando as equações da AGMA) que o par 
de engrenagens pode suportar. 

12-51 Um pinhão de 21 dentes rodando a 1800 rpm engrena com uma engrenagem 
de 33 dentes em um redutor de engrenagens retas. Tanto o pinhão quanto a en¬ 
grenagem são fabricados para um nível de qualidade 9. Uma confiabilidade de 
0,9 foi especificada, e a carga tangencial transmitida é 2800 lb. As condições 
são tais que C m = 1,7. E proposto o uso de padrão 25°, dentes de profundidade 
completa, com o pinhão e a engrenagem produzidos por fresamento de um aço 
nitretado AISI 4140. O passo diametral é 6 e a largura da face, 2,0 in. Estime 
o número de ciclos de tensão de contato (superfície), usando as equações da 
AGMA, que o par de engrenagens pode suportar. 

*12-52 Se o conjunto de engrenagens no Problema 12-46 transmite 7,5 kW no pinhão 
de entrada girando a 1750 rpm, encontre o torque em cada um dos três eixos. 

*12-53 Dimensione o primeiro estágio das engrenagens cilíndricas retas do Problema 
12-52 para um fator de segurança de flexão de pelo menos 2,8 e um fator de 
segurança superficial de pelo menos 1,8 pressupondo um torque fixo, ângulo de 
pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q r = 9 e aço AISI 4340 para 
todas as engrenagens. 

12-54 Dimensione o segundo estágio das engrenagens cilíndricas retas do Problema 
12-52 para um fator de segurança de flexão de pelo menos 2,8 e um fator de 
segurança superficial de pelo menos 1,8 pressupondo um torque fixo, ângulo de 
pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q r = 9 e aço AISI 4340 para 
todas as engrenagens. 

12-55 Se o conjunto de engrenagens do Problema 12-47 transmite 18,8 kW a 1184 
rpm no pinhão de entrada, encontre o torque em cada um dos quatro eixos. 

12-56 Dimensione o primeiro estágio das engrenagens cilíndricas retas do Problema 
12-55 para um fator de segurança de flexão de pelo menos 2,4 e um fator de 
segurança superficial de pelo menos 2,0 pressupondo um torque fixo, ângulo de 
pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 10 e aço AISI 4140 para 
todas as engrenagens. 

1 12-57 Dimensione o segundo estágio das engrenagens cilíndricas retas do Problema 
12-55 para um fator de segurança de flexão de pelo menos 2,4 e um fator de 
segurança superficial de pelo menos 2,0 pressupondo um torque fixo, ângulo de 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numberados em 
itálico são problemas de projeto. 

+ Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. 
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pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 10 e aço AISI 4140 para 
todas as engrenagens. 

12-58 Dimensione o terceiro estágio das engrenagens cilíndricas retas do Problema 
12-55 para um fator de segurança de flexão de pelo menos 2,4 e um fator de 
segurança superficial de pelo menos 2,0 pressupondo um torque fixo, ângulo de 
pressão de 25°, dentes de profundidade completa, Q v = 10 e aço AISI 4140 para 
todas as engrenagens. 

12-59 O pinhão de um conjunto de engrenagens externo tem um raio de referência r = 
40 mm, e a engrenagem tem um raio de referência de r g = 160 mm. Se o pinhão 
é o membro de entrada do conjunto, determine a razão de velocidade, a razão do 
torque e a razão de engrenamento do conjunto. 

12-60 Um pinhão que possui 20 dentes e um passo diametral de 8 (in-1) está engrena¬ 
da com uma cremalheira. Se o pinhão fizer uma revolução, quanto se moverá a 
cremalheira? 

12-61 Um conjunto de engrenagens com dentes de profundidade completa é proje¬ 
tado para ter um pinhão de 24 dentes, uma engrenagem com 54 dentes e um 
passo diametral de 6. Compare o raio de contato deste conjunto para ângulos de 
pressão de 14,5, 20 e 25°. 

12-62 Projete um trem de engrenagem planeta similar ao mostrado na Figura 12-16 
para uma razão de velocidade geral de exatamente 5 se a engrenagem anel for 
estacionária, o braço for a entrada e a engrenagem sol for a saída. Especifique o 
número de dentes para cada engrenagem no trem. 

12-63 Um pinhão de 22 dentes rodando a 1650 rpm engrena com uma engrenagem de 
66 dentes em um redutor de engrenagem cilíndrica reta. Tanto o pinhão quanto a 
engrenagem são fabricados com um nível de qualidade 10. A confiabilidade de 
0,9 foi especificada, e a carga tangencial transmitida é de 5000 lb. As condições 
são tais que K m = 1,7. É proposto o uso do padrão 25°, dentes de profundidade 
completa, com o pinhão e a engrenagem produzidos por fresamento de um aço 
nitretado AISI 4340. O passo diametral é 5 e a largura da face, 2.500 in. Estime 
o número de ciclos de tensão de flexão (usando as equações da AGMA) que o 
par de engrenagens pode suportar. 

12-64 Um pinhão de 22 dentes rodando a 1650 rpm engrena com uma engrenagem de 
66 dentes em um redutor de engrenagens retas. Tanto o pinhão quanto a engre¬ 
nagem são fabricados a um nível de qualidade 10. Uma confiabilidade de 0,9 foi 
especificada, e a carga tangencial transmitida é de 5000 lb. As condições são tais 
que K m = 1,7. E proposto o uso do padrão 25°, dentes de profundidade completa, 
com o pinhão e a engrenagem produzidos por fresamento de um aço nitretado 
AISI 4340. O passo diametral é 5 e a largura da face, 2.500 in. Estime o número 
de ciclos de tensão de contato (usando as equações da AGMA) que o par de en¬ 
grenagens pode suportar. 

12-65 O pinhão de um conjunto de engrenagens interno possui um raio de referência 
r p = 30 mm e a engrenagem possui um raio de referência de r g =150 mm. Se o 
pinhão é o membro de entrada do conjunto, determine a razão de velocidade, a 
razão do torque e a razão da engrenagem do conjunto. 

12-66 Um pinhão que possui 18 dentes e um passo diametral de 10 (in-1) está engrena¬ 
da com uma cremalheira. Se a cremalheira fizer uma revolução, quantos graus o 
pinhão rodará? 

12-67 Um conjunto de engrenagens com padrão 25°, dentes de profundidade comple¬ 
ta, é projetado para possuir um pinhão com 24 dentes, uma engrenagem com 54 
dentes e um passo diametral de 6. Compare a razão de contato para este conjun¬ 
to para uma série de distâncias a partir do centro de 0,90C a 1,10C. 

12-68 Projete um trem de engrenagem planeta similar ao mostrado na Figura 12-16 
para uma razão de velocidade global de exatamente 1,25 se a engrenagem anel 
for estacionária, o braço for a entrada e a engrenagem sol for a saída. Especifi¬ 
que o número de dentes para cada engrenagem no trem. 


13 


ENGRENAGENS 
HELICOIDAIS, CÔNICAS E 

SEM-FIM 

Ciclos e epiciclos, órbita em órbita... 
John Milton, Paraíso Perdido 


13.0 INTRODUÇÃO 

O Capítulo 12 explorou os tópicos de engrenagens retas ou de dentes retos deta¬ 
lhadamente. Há engrenagens disponíveis em muitas outras configurações de den¬ 
tes para aplicações específicas. Este capítulo apresentará uma breve introdução 
ao projeto de engrenagens helicoidais, cônicas e sem-fim. A complexidade do 
problema de projeto aumenta significativamente quando essas formas de dente 
de engrenagem mais complicadas são usadas. A American Gear Manufacture rs 
Association (AGMA) apresenta dados detalhados e algoritmos para o cálculo 
delas. Basearemos esta apresentação nas recomendações da AGMA, mas não po¬ 
deremos dar um tratamento completo deste tema complexo no espaço disponível 
aqui. Recomendamos que o leitor consulte as normas da AGMA para mais infor¬ 
mações quando confrontado com um problema verdadeiro de projeto envolvendo 
engrenagens. A Tabela 13-0 lista as variáveis usadas neste capítulo e indica a 
seção ou equação na qual elas aparecem. Um resumo e uma lista das equações 
importantes aparecem no fim do capítulo. 

13.1 ENGRENAGENS HELICOIDAIS 

As engrenagens helicoidais são similares às engrenagens retas. Seus dentes são 
involutas. A diferença é que seus dentes são inclinados com respeito ao eixo de 
rotação em um ângulo de hélice \|/, como mostrado na Figura 13-1. O ângulo de 
hélice pode normalmente variar de cerca de 10 a 45°. Se a engrenagem fosse 
suficientemente longa em termos axiais, qualquer dente daria a volta completa 
de 360°. Os dentes formam uma hélice, que pode ser para a direita ou para a 
esquerda. Um par de engrenagens de mãos opostas engrenam com seus eixos 
paralelos como mostrado na Figura 13-1 a. Engrenagens helicoidais de mesma 
direção podem ser acopladas com seus eixos enviesados, sendo então chamadas 
de eixos cruzados ou simplesmente de engrenagens helicoidais cruzadas, como 
mostrado na Figura 13-lZi. 
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Tabela 13-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Parte 1 de 2 


Simbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

a 

adendo 

in 

m 

Eq. 13.18 

b 

dedendo 

nenhuma 

m 

Eq. 13.18 

C 

distância entre centros 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.16 

C, 

fator de acabamento superficial 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.10 

C„ 

fator de dureza 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.11 

C m d 

fator de montagem 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.11 

c„ 

coeficiente elástico 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.10 

C R 

coeficiente de confiabilidade 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.11 

c t 

fator de materiais 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.24 

C T 

fator de temperatura 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.11 

c„ 

fator de coroação 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.10 

d 

diâmetro primitivo (com vários subscritos) 

in 

m 

várias 

e 

eficiência 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.30 

F 

largura de face 

in 

m 

Eq. 13.9, .19 

1 

fator de geometria de superfície da AGAAA 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.10 

J 

fator de geometria de flexão da AGAAA 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.9 

K a , C a 

fator de aplicação 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.9 

k b 

fator de flexão de anel 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 12.15 

K, 

fator de ciclo de carga 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 12.15 

K m , C m 

fator de distribuição de carga 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.9, .10 

K,.C, 

fator de tamanho 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.9, .10 

K v , C v 

fator dinâmico, fator de velocidade 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.9, .26 

K x 

fator de curvatura 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.9 

L 

comprimento, avanço 

in 

m 

Eq. 13.6, .7 

m 

módulo 

não usada 

mm 

Eq. 13.9 

m F 

razão de contato axial 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.5 

m G 

razão de engrenamento 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.15 

m N 

razão de compartilhamento de carga 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.6 

m p 

razão de contato transversal 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.6 

N 

número de dentes (com vários subscritos) 

nenhuma 

nenhuma 

várias 

N b ,N c 

coeficientes de segurança - flexão e contato 

nenhuma 

nenhuma 

várias 

Pc 

passo circular 

in 

mm 

Eq. 13.1c 

Pd 

passo diametral 

1 /in 

não usada 

Eq. 13.1c 

p, 

passo transversal 

in 

m 

Eq. 13.1a 

p x 

passo axial 

in 

mm 

Eq. 13.1b 

S fb 

resistência corrigida à fadiga de flexão 

psi 

Pa 

Ex. 13-2 

Sfc 

resistência à fadiga de superfície corrigida 

psi 

Pa 

Ex. 13-2 

S'fc 

resistência à fadiga de superfície não corrigida 

psi 

Pa 

Eq. 13.11 

T 

torque (com vários subscritos) 

lb-in 

N-m 

várias 

V, 

velocidade da linha de referência 

in/s 

m/s 

Eq. 13.27 

IV 

força total no dente da engrenagem 

lb 

N 

Eq. 13.3 

W a 

força axial no dente da engrenagem 

lb 

N 

Eq. 13.3 


A fotografia da página capitular é cortesia 
da The Falk Corporation, Milwaukee, Wl. 
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Tabela 13-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Parte 2 de 2 


Simbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

Wf 

força de atrito no dente da engrenagem 

lb 

N 

Eq. 13.28 

Wr 

força radial no dente da engrenagem 

lb 

N 

Eq. 13.3 

Wt 

força tangencial no dente da engrenagem 

lb 

N 

Eq. 13.3 

a 

ângulo do cone de referência (primitivo) 

graus 

graus 

Eq. 13.7 

<t> 

ângulo de pressão 

graus 

graus 

várias 


ângulo de hélice ou ângulo de espiral 

graus 

graus 

várias 

X. 

ângulo de avanço 

graus 

graus 

Eq. 13.12 

p 

coeficiente de atrito 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 13.28 

(0 

velocidade angular 

rad/s 

rad/s 

Ex. 13-2 

p 

raio de curvatura 

in 

m 

Eq. 13.6 

O 

potência 

h P 

w 

Eq. 13.20 


tensão de flexão 

psi 

Pa 

Eq. 13.9 

G c 

tensão de superfície 

psi 

Pa (Figura 13-1a) 

Eq. 13.10 


(a) Par de engrenagens de 
hélices de lados 
opostos acopladas 
em eixos paralelos 


Engrenagens helicoidais paralelas (Figura 13-la) engrenam com uma combina¬ 
ção de rolamento e deslizamento com contato começando em uma extremidade 
do dente e “varrendo” cruzado pela largura de sua face. Isso é bastante diferente 
do contato de engrenagens de dentes retos, que ocorre todo de uma vez ao longo 
de uma linha que cruza a face do dente no instante do contato do dente. Um resul¬ 
tado dessa diferença é que as engrenagens helicoidais são mais silenciosas e têm 
menos vibração que as engrenagens retas por causa do contato gradual dos dentes. 
As transmissões automotivas usam engrenagens helicoidais quase exclusivamente 
a fim de obter uma operação silenciosa. Um exceção comum está no engrenamento 
da engrenagem de retrocesso de uma transmissão não automática, que frequente¬ 
mente usa engrenagens retas para habilitar suas entrada e saída do acoplamento. 
Em uma transmissão desse tipo, um “ruído de engrenamento” observável pode ser 
ouvido ao retroceder o veículo, devido à ressonância dos dentes da engrenagem reta 
sendo movidos por impactos repentinos de dente contra dente na linha de contato. 
Os acoplamentos de avanço de engrenagens helicoidais são essencialmente silen¬ 
ciosos. Engrenagens helicoidais paralelas também são capazes de transmitir níveis 
elevados de potência. 


( b) Par de engrenagens de 
hélices de lados iguais 
acopladas em eixos 
cruzados 

FIGURA 13-1 

Engrenagens helicoidais. (Cortesia 
de Boston Gear, Division of IMO 
Industries, Quincy, MA.) 




Engrenagens helicoidais cruzadas (Figura 13-1 b) engrenam diferentemente 
das engrenagens helicoidais paralelas; seus dentes escorregam sem rolamento 
e estão teoricamente em contato pontual em vez de contato de linha como nas 
engrenagens paralelas. Isso reduz severamente sua capacidade de carregamento 
de cargas. As engrenagens helicoidais cruzadas não são recomendadas para apli¬ 
cações que devem transmitir torque elevado ou potência. Contudo, elas são fre¬ 
quentemente usadas em aplicações de cargas leves, como distribuidor e comando 
de velocímetros de automóveis. 


Geometria da engrenagem helicoidal 

A Figura 13-2 mostra a geometria de uma cremalheira helicoidal básica. Os den¬ 
tes formam o ângulo de hélice \|/ com o “eixo” da cremalheira. Os dentes são 
cortados neste ângulo e a forma do dente está então no plano normal. O passo 
normal p n e o ângulo de pressão normal (|) ;i são medidos neste plano. O pas¬ 
so transversal p t e o ângulo de pressão transversal 4» f são medidos no plano 
transversal. O passo transversal é a hipotenusa do triângulo reto ABC. 
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plano transversal 


Pt = Pn / C0S V 


(13.1a) 


Um passo axial p x pode também ser definido como a hipotenusa do triângulo reto 
BCD. 


Px = A,/sen V 


(13.17?) 


p, corresponde ao passo circular p c , medido no plano de referência de uma en¬ 
grenagem circular. O passo diametral é mais comumente usado para definir o 
tamanho de dente e está relacionado ao passo circular por 


N n n 



(13.1c) 


onde N éo número de dentes e d é o diâmetro de referência. 

O passo diametral no plano normal é 

Pnd = Pd / cos V (13.lt/) 


Os ângulos de pressão nos dois planos estão relacionados por 

tgt>, = tg c> = tg<|)„/cos\|/ (13.2) 


Forças em engrenagens helicoidais 

Um conjunto de forças agindo em um dente é mostrado esquematicamente na 
Figura 13-2. A força resultante W está em um ângulo composto definido pelo 
ângulo de pressão e pelo ângulo de hélice em combinação. A força tangencial W, 
no acoplamento pode ser encontrada a partir do torque aplicado à engrenagem ou 
ao pinhão, como definido na Equação 11.13a para o pinhão. 



FIGURA 13-2 

Cremalheira helicoidal básica mostrando os planos normal e transversal e a decomposição das forças. 
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= Tp_ = 27; = 2p d T p (13.13a) 

r„ d n N 

pp p 

Além da componente radial W r devido ao ângulo de pressão, há agora tam¬ 
bém uma componente de força W a , que tende a separar as engrenagens axial¬ 
mente. Mancais com capacidade para cargas axiais devem ser usados com en¬ 
grenagens helicoidais para resistir a essa componente de força, a menos que as 
engrenagens helicoidais sejam montadas em pares de direções opostas no mesmo 
eixo para cancelar a componente de força axial. Às vezes, para esse propósito, 
conjuntos de dentes de lado esquerdo e direito são cortados lado a lado no mesmo 
disco de engrenagem com uma ranhura entre eles para remover o cortador. Estas 
são chamadas de engrenagens helicoidais duplas. Se a ranhura de remoção for 
eliminada e os dentes de mãos opostas cortados para funcionar um com o outro, 
ela é chamada de engrenagem espinha de peixe. 

As componentes de força em um engrenamento helicoidal são 


W r =W,tgQ> 

(13.3a) 

K = w t tg\|/ 

(13.36) 

w 

w = 

COS\|tCOS(t)„ 

(13.3c) 


Número virtual de dentes 


Uma outra vantagem das engrenagens helicoidais sobre as engrenagens retas, 
além da operação silenciosa, são os dentes relativamente mais fortes para uma 
engrenagem com o mesmo passo normal, diâmetro de referência e número de 
dentes. A razão para isso pode ser vista na Figura 13-2. A componente de força 
que transmite o torque é W r que está no plano transversal. O tamanho dos dentes 
(passo normal) é definido no plano normal. A espessura do dente no plano trans¬ 
versal é 1 / cos\|/ vezes aquele de uma engrenagem reta de mesmo passo normal. 
Uma outra maneira de visualizar isso é considerar o fato de que a interseção do 
plano normal e o cilindro de referência do diâmetro d é uma elipse cujo raio é r e 
= {d / 2) / cos 2 \|/. Podemos então definir um número virtual de dentes N e como 
o quociente da circunferência de um círculo virtual de referência de raio r ( eo 
passo normal p c : 


2nr e _ nd 

Pn p n COS 2 \|/ 


(13.4a) 


Substitua a Equação 13.1a por p n : 

N. = 


7 id 

p t COS 3 \|/ 


(13.4 b) 


e substitua p t = n d / N da Equação 13.1c para obter 

N e = (13.4c) 

COS V)/ 

Isso define uma engrenagem virtual que é equivalente a uma engrenagem 
reta com N e dentes, dando, portanto, um dente mais forte em fadiga de flexão e 
de superfície que uma engrenagem reta com o mesmo número físico de dentes 
que a engrenagem helicoidal. O número maior de dentes virtuais também reduz o 
adelgaçamento em pinhões pequenos, permitindo um número mínimo menor de 
dentes para as engrenagens helicoidais do que para engrenagens retas. 
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Razões de contato 

A razão de contato transversal m p foi definida para engrenagens retas na Equa¬ 
ção 12.7 e é a mesma para engrenagens helicoidais. O ângulo de hélice introduz 
uma outra razão chamada de razão de contato axial m F , que é definida como o 
quociente da largura de face Fe o passo axial p x : 


F _ Fp d tg \|/ 
Px n 


(13.5) 


Essa razão deve ser pelo menos 1,15 e indica o grau de entrelaçamento helicoi¬ 
dal no engrenamento. 

Assim como uma razão de contato transversal permite a múltiplos dentes 
dividir a carga, uma largura de face maior para um dado ângulo de hélice au¬ 
mentará o entrelaçamento dos dentes e assim promoverá uma divisão de carga. 
Contudo, a divisão efetiva de carga ainda estará limitada pela precisão com a qual 
as engrenagens são feitas (ver a Figura 12-19). Observe que ângulos de hélice 
maiores aumentarão a razão de contato axial, permitindo que engrenagens de 
larguras mais estreitas sejam usadas, mas isso ocorrerá às custas de componentes 
axiais de força maiores. 

Se m F for mantido acima de 1 como desejado, as engrenagens são conside¬ 
radas helicoidais convencionais. Se m F < 1, então elas são chamadas de engre¬ 
nagens de razão de contato axial baixa (LACR - low axial contact ratio ) e o 
cálculo delas envolve passos adicionais. Consulte as normas da AGMA [1 ’ 2,31 para 
mais informações acerca das engrenagens LACR. Consideraremos somente en¬ 
grenagens helicoidais convencionais. 

Tensões em engrenagens helicoidais 

As equações da AGMA para tensões de flexão e tensão de superfície em engre¬ 
nagens retas também são usadas para engrenagens helicoidais. Estas equações 
foram apresentadas no Capítulo 12 com explicação extensa e definição dos ter¬ 
mos que não serão repetidos aqui. As equações daquele capítulo são, para tensões 
de flexão: 



(12.15ws) 



(12.15.sf) 


e para tensão de superfície: 



( 12 . 21 ) 


and Herringbone Gear Teeth, com a auto¬ 
rização da American Gear Manufacturers 
Association, 1500 King St, Suite 201, Ale¬ 
xandria, VA 22314. 


* Extraído da AGMA 908-B89, G eometry 
Factors for Determining the Pitting Resis- 


tance and Bending Strength of Spur, Helical 


As únicas diferenças significativas na sua aplicação para engrenagens heli¬ 
coidais envolve os fatores de geometria / ei. Os valores de J para várias combi¬ 
nações de ângulo de hélice (10°, 15°, 20°, 25°, 30°), ângulo de pressão (14,5°, 
20°, 25°) e razão de adendo (0, 0,25 e 0,5) são apresentados na referência 3. 
Alguns exemplos são reproduzidos nas Tabelas 13-1 a 13-6.* Consulte a norma 
da AGMA para informações mais completas. 
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O cálculo de I para pares de engrenagens helicoidais convencionais requer a 
inclusão de um termo adicional na Equação 12.22a, que se torna:* 


/ = 


COS(|) 


v Rf> 


d p m N 


(13.6a) 


onde p p e p s são os raios de curvatura dos dentes do pinhão e da engrenagem, res¬ 
pectivamente, p é o ângulo de pressão e d p é o diâmetro de referência do pinhão. 
O sinal ± leva em conta os engrenamentos externos e internos. Use o sinal supe¬ 
rior para engrenamentos externos em todas as expressões relacionadas. O termo 
m N é uma razão de divisão de carga definida como 


m N 



(13.6 b) 


onde Fé a largura da face. O cálculo do comprimento mínimo das linhas de 
contato L min requer vários passos. Primeiro, dois fatores devem ser formados 
a partir dos resíduos da razão de contato transversal m p e da razão de contato 
axial m F . 

n r = parte fracionai de m p 

n a = parte fracionai de m F (13.6c) 


e 


se n a < 1 — n r então 


L = m p F ~ n a n rPx 


cos \|/ fc 


(13.6c/) 


se n a > 1 — n r então 


m p F - (l - n a ){\ - n r )p x 

COS\| f b 


(13.6c) 


Todos os fatores nessas equações são definidos nesta seção ou no Capítulo 
12, exceto \\f b , o ângulo de hélice da base, que é 


\|/,, = cos 


cos \]/ 



(13.6 f) 


Além disso, o raio de curvatura de um pinhão helicoidal para a Equação 
13.6a é calculado com uma fórmula diferente daquela usada para engrenagens 
retas. Em vez da Equação 11.22 b, use 

pp= V{ o,5 [(^ +a p) ± i c - r s - - ( r , cos ^) 2 (13 6g) 

P s = C sen cp + p p 


onde (r , a p ) e (r , a g ) são o (raio de referência, adendo) do pinhão e da engrena¬ 
gem, respectivamente, e C é a distância real de centros (operacional). 

As tensões de flexão e de superfície podem ser calculadas a partir das equa¬ 
ções acima usando os valores nas Tabelas 13-1 a 13-6. A resistência dos materiais 
pode ser encontrada no Capítulo 12, e os coeficientes de segurança podem ser 
calculados da mesma maneira descrita nesse capítulo para engrenagens retas. 


* Um segundo termo adicional é requerido 
para engrenagens helicoidais LARC, mas 
estes não serão considerados, como obser¬ 
vado anteriormente. 
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Tabela 13-1 Fator geométrico de flexão J da AGMA para § = 20°, v|/ = 10° dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

P G 

P G 

12 

U 

u 












14 

U 

u 

u 

u 










17 

u 

u 

u 

u 

u 

u 








21 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,46 

0,46 






26 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,47 

0,49 

0,49 

0,49 




35 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,48 

0,52 

0,50 

0,53 

0,54 0,54 



55 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,49 

0,55 

0,52 

0,56 

0,55 0,57 

0,59 0,59 


135 

u 

u 

u 

u 

u 

u 

0,50 

0,60 

0,53 

0,61 

0,57 0,62 

0,60 0,63 

0,65 0,65 


Tabela 13-2 Fator geométrico de flexão J da AGMA para c |i = 20°, \|/ = 20° dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

12 

U 

u 














14 

U 

u 

u 

u 












17 

u 

u 

u 

u 

0,44 

0,44 










21 

u 

u 

u 

u 

0,45 

0,46 

0,47 

0,47 








26 

u 

u 

u 

u 

0,45 

0,49 

0,48 

0,49 

0,50 

0,50 






35 

u 

u 

u 

u 

0,46 

0,51 

0,49 

0,52 

0,51 

0,53 

0,54 

0,54 




55 

u 

u 

u 

u 

0,47 

0,54 

0,50 

0,55 

0,52 

0,56 

0,55 

0,57 

0,58 

0,58 


135 

u 

u 

u 

u 

0,48 

0,58 

0,51 

0,59 

0,54 

0,60 

0,57 

0,61 

0,60 

0,62 

0,64 0,64 


Tabela 13-3 Fator geométrico de flexão J da AGMA para (|> = 20°, \|/ = 30° dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

12 

U 

u 














14 

U 

u 

0,39 

0,39 












17 

u 

u 

0,39 

0,41 

0,41 

0,41 










21 

u 

u 

0,40 

0,43 

0,42 

0,43 

0,44 

0,44 








26 

u 

u 

0,41 

0,44 

0,43 

0,45 

0,45 

0,46 

0,46 

0,46 






35 

u 

u 

0,41 

0,46 

0,43 

0,47 

0,45 

0,48 

0,47 

0,48 

0,49 

0,49 




55 

u 

u 

0,42 

0,49 

0,44 

0,49 

0,46 

0,50 

0,48 

0,50 

0,50 

0,51 

0,52 

0,52 


135 

u 

u 

0,43 

0,51 

0,45 

0,52 

0,47 

0,53 

0,49 

0,53 

0,51 

0,54 

0,53 

0,55 

0,56 0,56 
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Tabela 13-4 Fator geométrico de flexão J da AGMA para (j> = 25°, \|/= 10° dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

12 

U 

u 














14 

U 

u 

0,47 

0,47 












17 

u 

u 

0,48 

0,51 

0,52 

0,52 










21 

u 

u 

0,48 

0,55 

0,52 

0,55 

0,56 

0,56 








26 

u 

u 

0,49 

0,58 

0,53 

0,58 

0,57 

0,59 

0,60 

0,60 






35 

u 

u 

0,50 

0,61 

0,54 

0,62 

0,57 

0,63 

0,61 

0,64 

0,64 

0,64 




55 

u 

u 

0,51 

0,65 

0,55 

0,66 

0,58 

0,67 

0,62 

0,68 

0,65 

0,69 

0,70 

0,70 


135 

u 

u 

0,52 

0,70 

0,56 

0,71 

0,60 

0,72 

0,63 

0,73 

0,67 

0,74 

0,71 

0,75 

0,76 0,76 


Tabela 13-5 Fator geométrico de flexão J da AGMA para (j> = 25°, \|/ = 20° dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

P G 

12 

0,47 

0,47 













14 

0,47 

0,50 

0,50 

0,50 











17 

0,48 

0,53 

0,51 

0,54 

0,54 

0,54 









21 

0,48 

0,56 

0,51 

0,57 

0,55 

0,58 

0,58 

0,58 







26 

0,49 

0,59 

0,52 

0,60 

0,55 

0,60 

0,69 

0,61 

0,62 

0,62 





35 

0,49 

0,62 

0,53 

0,63 

0,56 

0,64 

0,60 

0,64 

0,62 

0,65 

0,66 

0,66 



55 

0,50 

0,66 

0,53 

0,67 

0,57 

0,67 

0,60 

0,68 

0,63 

0,69 

0,67 

0,70 

0,71 0,71 


135 

0,51 

0,70 

0,54 

0,71 

0,58 

0,72 

0,62 

0,72 

0,65 

0,73 

0,68 

0,74 

0,72 0,75 

0,76 0,76 


Tabela 13-6 Fator geométrico de flexão J da AGMA para <|> = 25°, \|/= 30° dentes de profundidade completa com 
carregamento na ponta 


Dentes do pinhão 


Dentes da 
engrenagem 

12 

14 

17 

21 

26 

35 

55 

135 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P 

G 

P G 

P G 

12 

0,46 

0,46 













14 

0,47 

0,49 

0,49 

0,49 











17 

0,47 

0,51 

0,50 

0,52 

0,52 

0,52 









21 

0,48 

0,54 

0,50 

0,54 

0,53 

0,55 

0,55 

0,55 







26 

0,48 

0,56 

0,51 

0,56 

0,53 

0,57 

0,56 

0,57 

0,58 

0,58 





35 

0,49 

0,58 

0,51 

0,59 

0,54 

0,59 

0,56 

0,60 

0,58 

0,60 

0,61 

0,61 



55 

0,49 

0,61 

0,52 

0,61 

0,54 

0,62 

0,57 

0,62 

0,59 

0,63 

0,62 

0,64 

0,64 0,64 


135 

0,50 

0,64 

0,53 

0,64 

0,55 

0,65 

0,58 

0,66 

0,60 

0,66 

0,62 

0,67 

0,65 0,68 

0,68 0,68 
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EXEMPLO 13-1 


Análise de tensão de um trem de engrenagem helicoidal 

Problema Projete outra vez o trem de engrenagens retas dos Exemplos 
12-4 a 12-7 usando engrenagens helicoidais e compare os coe¬ 
ficientes de segurança. 

Dados Os exemplos mencionados referem-se, respectivamente, à 

cinemática, a tensões de flexão, tensões de superfície e a coefi¬ 
cientes de segurança para um trem de 3 engrenagens com os 
seguintes dados: W, = 432,17 lb, N p = 12, N interm = 17, N g = 49, 
cf) = 25°, p d = 6, F = 2,667 in, velocidade do pinhão = 2500 rpm 
e 20 hp. O fator dinâmico K v = 0,66 de cálculos prévios. 

Hipóteses Os dentes são perfis padronizados AGMA de profundidade 
completa. A carga e a fonte são ambas uniformes em nature¬ 
za. Um índice de qualidade da engrenagem de 6 será usado. 
Todas engrenagens são de aço com v = 0,28. A vida de serviço 
requerida é 5 anos de um turno de trabalho. A temperatura 
de operação é 200°F. Baseado na hipótese de carga e fonte 
uniforme, o fator de aplicação K a pode ser fixado em 1. O 
fator de distribuição de carga pode ser estimado a partir da 
Tabela 12-6 baseado na largura de face suposta: K m = 1,6. O 
fator de ciclo de carga K, = 1 para o pinhão e a engrenagem e 
K, = 1,42 para a engrenagem intermediária. O fator de tama¬ 
nho K s = 1 para todas as três engrenagens. C f = 1. K n = 1. Man¬ 
tenha os mesmos cf) e dos exemplos prévios de engrenagens 
retas e tente um ângulo de hélice de 20°. 

Solução 


1 O fator de geometria de flexão, /, para um pinhão de 14 dentes com ângulo 
de pressão de 25°, ângulo de hélice de 20°, acoplado com a engrenagem 
intermediária de 17 dentes, é encontrado na Tabela 13-5 como J pinhão = 0,51. 
A tensão de flexão no dente do pinhão é, então, 


a 


W,P cl K„K m 

FJ K v 


k s k b k, 


432,17(6) 1(1,6) 
2,667(0,51) 0,66 


(l)(l)(l) = 4620 psi 


(a) 


2 O fator de geometria de flexão, /, para a engrenagem intermediária de 17 
dentes com um ângulo de pressão de 25° e um ângulo de hélice de 20°, aco¬ 
plada com o pinhão de 14 dentes, é encontrado na Tabela 13-5 como J interm = 
0,54. A tensão de flexão no dente da engrenagem livre é, então, 


o 


b i 


W tPd K a K, 
FJ K v 


k s k b k, 


432,17(6) l(l,6) 
2,667(0,54) 0,66 


(l)(l)(l,42) = 6200 psi (b) 


Observe na Tabela 13-5 que a engrenagem intermediária tem um valor di¬ 
ferente de / quando se considera que seja a “engrenagem” no acoplamento 
com o pinhão menor do que quando se considera que seja o “pinhão” em 
engrenamento com a engrenagem maior. O menor valor entre os dois é usa¬ 
do porque ele dá a tensão maior. 

3 O fator de geometria de flexão, /, para a engrenagem de 49 dentes com 
ângulo de pressão de 25° e ângulo de hélice 20° no acoplamento com a 
engrenagem intermediária de 17 dentes é encontrado na Tabela 13-5 como 
Jengrenagem = 0,66. A tensão de flexão no dente da engrenagem é, então, 
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a 


^ P d K a K, 
FJ K v 


k s k b k, 


432,17(6) l(l,6) 
2,667(0,66) 0,66 


(l)(l)(l) = 3570 psi 


( c ) 


4 Necessitaremos o diâmetro de referência e o raio de referência de cada en¬ 
grenagem para este cálculo. Dos dados no Exemplo 12-4: 

d p = 2,333 d, = 2,833 d g = 8,167 

(d) 

r p = 1,167 r t = 1,417 r g = 4,083 


5 Os adendos, dedendos e distâncias entre centros de engrenamento são: 

E0 = J. 

Pj 6 


0,167 in 


Cpi = = 2,333 + 2,833 = 2 58 in 

p ‘ 2 2 


(e) 


Cu = 


d t +d g 2,833 + 8,167 


= 5,50 in 


6 Encontre os comprimentos de ação Z . e Z jg para os dois engrenamentos 
usando a Equação 12.2. 

Z pi = ^{r p +a p f -(r p cos(f>) 2 + 7('i + a ,) 2 - (?]COS<£) 2 - C pi sen 0 
= 7(1, 167 + 0,167) 2 - (1,167 cos 25 o ) 2 

+7(1,417 + 0,167) 2 - (l,417cos25°) 2 - 2,58 sen 25° = 0,647 

(/) 

= ^/(r p + dpY ~(r p cos(j)) 2 + ^/(r ? + o s ) 2 - (r^cos^) 2 - C, s sen </> 

= 7(1,167 + 0,167) 2 - (1,167cos 25 o ) 2 

+7(4,083 + 0,167) 2 - (4,083cos 25 o ) 2 - 5,50 sen 25° = 0,5787 


7 As razões de contato transversal para os dois engrenamentos são encontra¬ 
das pela Equação 12.7 b. 


para o engrenamento pinhão-intermediária: 


para o engrenamento intermediária-engrenagem: m 


Pd Z pi 6(0,647) , _ 

m = -=-= 1,36 

pi k cos (|> K cos 25 

PjZjg _ 6(0,692) = 1 46 
7X COS Cf) 7tcos25 


Pis 


A razão de contato axial m F é encontrada pela Equação 13.5 e o passo axial 
P x pelas Equações 13. In, b e c. 


f>„tg ¥ = 2.667(6)tg20- =[85 


, , TtCOSll/ 7ICOS20° , . . . 

Px = /E/ sen V = P t cos\|//sen\|/ =--- = --— = 1,44 m 

p d sen \\f 6 sen 20 


(h) 


9 Encontre o ângulo de pressão normal (f>„ e o ângulo de hélice da base \|) b pe¬ 
las Equações 13.2 e 13.6/, respectivamente. 


<[>„ = tg 1 (cos\|/tg <\>) = tg 1 (cos 20° tg 25°) = 23,66° 


\|/ fc = cos 


COS\j/ 


COS(|) 


cos 1 cos 20° 


cos 23,66° 
cos25° 


(0 


18,25° 


(, 8 ) 
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10 Encontre o comprimento mínimo das linhas de contato para cada engre- 
namento usando as Equações 13.6c e 13.6 d ou e e use-o para encontrar a 
razão de compartilhamento de carga m N pela Equação 13.6/?. 

para o engrenamento pinhão-intermediária: n = parte fracionai de m p =0,36 

para o engrenamento intermediária-engrenagem: n r = parte fracionai de m =0,46 (/) 

para ambos engrenamentos: n a = parte fracionai de m F = 0,85 


para o engrenamento pinhão-intermediária (Equação 13.6e): 


se n„ > 1 - /?,.. então: 


m p p , F -( l - ,l ,)( ] - n r p ,)p. 

cos \|/ 4 

1,36(2,667) - (l - 0,85)(l - 0,36)(l,44) 


COS 


(18,25°) 


= 3,674 (k) 


F 2,667 

m M =-=-= 0,726 

n p 1 L . 3,674 

mn pi 


(/) 


para o engrenamento intermediária-engrenagem (Equação 13.6e): 


se «„ > 1 - n. então: 


cost \f b 

1,46(2,667) - (l - 0,85)(l - 0,46)(l,44) 
cos(l8,25°) 


3,977 (m) 


m 



2,667 

3,977 


0,671 


(«) 


11 Os raios de curvatura para os dentes de engrenagem são: 

Pp = V{°’ 5 fc +a p) ± ( C p- ~ r ' ~ a ')]F " ( r ? cos ^) 2 

= yj{ 0,5[(l,167 + 0,0167) + (2,58 - 1,417 - 0,0167)]} 2 - (l,167cos25°) 2 
= 0,4931 in 

(o) 

p; = C pi sen (|) - pp = 2,58 sen 25° - 0,4931 = 0,5987 in 
pj, = C ig sen p - p = 5,5 sen 25° - 0,5987 = 1,726 in 


12 O fator I - fator de geometria de superfície da AGMA (Tab. 13-0) - é calcu¬ 
lado para o par de engrenagens acopladas. Como temos dois engrenamentos 
(pinhão/intermediária e intermediária/engrenagem), haverá dois valores 
diferentes de / a serem calculados usando as Equações 13.6. 
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COS(|) 


cos25° 


‘ P - f 1 1 A 
— + — 


4 = 7 


v Pp R j 

COS(() 


d p m N pi 


1 1 

- + 


0,4931 0,5987 

cos 25' 


(2,333)(0,726) 


= 0,14 


( P ) 


1 + 1 

l R P? ) 




— 1 — + —— ](2,833)(0,67l) 
0,5987 1,726 / A ' 


= 0,21 


13 O coeficiente elástico C p é encontrado pela Equação 12.23 e, como antes, é 
2276. 

14 A tensão de superfície para o engrenamento pinhão-intermediária é 

c, = C„ 


w, c a c m 

FI„:d„ C s f 


I T 2,ll \< \ 1 ^ 1,6 ^ ( i )( i ) = 79 k P si 

\ 2,667(0,14)(2,33) 0,66 WW F 


= 2276 


15 A tensão de superfície para o engrenamento intermediária-pinhão é 


(q) 


o. = C„ 


/ W, 

c c 

a m ^ s-i 




2276. - 


432,17 


TM 


2,667(0,2l)(2,83) 0,66 


(l)(l) = 59 kpsi 


(r) 


16 A resistência à fadiga de flexão corrigida do aço do Exemplo 12-7 é 39 kpsi, e 
a sua resistência à fadiga de superfície corrigida é 105 kpsi. Os coeficientes de 
segurança contra a falha de flexão são encontrados comparando a resistência à 
flexão corrigida à tensão de flexão para cada engrenagem no acoplamento: 


A7 


39 


0 pinhão 


N h 


N„ 


G, 

4,6 

u pinhão 

Sf, 

39 

o. 

6,2 

u interm 

s» 

_ 39 


= 8,5 


3,6 


10,8 


(s) 

(0 

(u) 


17 Os coeficientes de segurança contra falha de superfície são encontrados 
comparando a resistência de superfície corrigida à tensão de superfície para 
cada engrenagem no acoplamento:* 


N, 


c pinhão— interm 


\ c pinhão—interm J 



(v) 


N c . 

'-interm- engrenagem 


\ c interm—engrenagem J 



(w) 


* O coeficiente de segurança contra falha 
de superfície deve ser encontrado compa¬ 
rando a carga real à carga que produziria 
uma tensão igual à resistência de superfície 
corrigida do material. Sendo a tensão de 
superfície relacionada à raiz quadrada da 
carga, o coeficiente de segurança à fadiga 
de superfície pode ser calculado como o 
quociente do quadrado da resistência de su¬ 
perfície corrigida dividido pelo quadrado da 
tensão de superfície para cada engrenagem 
no engrenamento. 
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18 Compare esses resultados aos coeficientes de segurança para o trem de 
engrenagens retas no Exemplo 12-7. As engrenagens helicoidais têm coe¬ 
ficientes de segurança significativamente maiores que as engrenagens retas 
de mesmo passo. 


N„ 


"pinhão 


= 8,5 


N,. 


= 6,3 


N h = 10,8 

°enerenaeem 


N „ =1,8 N c =3,2 

L pmnao—interm c mterm—engrenagem 


(x) 


19 Os arquivos EX13-01 estão no CD-ROM. 


13.2 ENGRENAGENS CÔNICAS 

Engrenagens cônicas são cortadas em cones acoplados em vez de em cilin¬ 
dros acoplados de engrenagens retas ou helicoidais. Os eixos delas são não 
paralelos e interceptam nos vértices de cones. O ângulo entre seus eixos pode 
ser qualquer valor, mas é frequentemente 90°. Se os dentes forem cortados 
paralelos ao eixo do cone, elas serão engrenagens cônicas retas, análogas 
às engrenagens retas. Se os dentes forem cortados em um ângulo de espiral \j/ 
com relação ao eixo do cone, elas serão engrenagens cônicas espirais, aná¬ 
logas às engrenagens helicoidais. O contato entre os dentes das engrenagens 
cônicas retas ou espirais tem os mesmos atributos que as suas contrapartes 
cilíndricas, com o resultado que as cônicas espirais trabalham mais silenciosa 
e suavemente que as cônicas retas, e as espirais podem ter diâmetros menores 
para a mesma capacidade de carga. 

A Figura 13-3a mostra um par de engrenagens cônicas retas e a Figura 13-3 b, 
um par de engrenagens cônicas espirais. Uma outra forma é a engrenagem ZEROL® 
(não mostrada), que tem dentes curvados como uma engrenagem espiral, mas tem 
um ângulo de espiral zero como uma engrenagem cônica reta. As engrenagens Zerol 
têm algumas das características de quietude e suavidade de funcionamento das en¬ 
grenagens espirais. As espirais são o máximo em suavidade e quietude de funciona¬ 
mento e são recomendadas para velocidades de até 8000 fpm (40 m/s). Velocidades 
maiores requerem engrenagens de precisão de acabamento. As engrenagens helicoi- 



(a) (b) 

FIGURA 13-3 

(a) Engrenagens cônicas retas (Cortesia de Martin Sprocket and Gear Co, Arlington Tex.) e (b) engrenagens cônicas espirais 
(Cortesia da Boston Gear Division of IMO Industries, Quincy Mass). 
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dais retas são limitadas à velocidade de cerca de 1000 fpm (10 m/s). As engrenagens 
Zerol podem girar tão rapidamente quanto as espirais. Como no caso das engrena¬ 
gens retas e helicoidais, a redução máxima de 10:1 é recomendada para qualquer 
conjunto de engrenagens cônicas ou espirais. Um limite de 5:1 é recomendado quan¬ 
do usado como um aumentador de velocidade. O torque no pinhão é usado como 
um parâmetro de classificação. O ângulo de pressão mais comum para engrenagens 
cônicas e espirais é (f> = 20°. As espirais mais frequentemente têm um ângulo de espi¬ 
ral \|/ de 35°. Engrenagens cônicas em geral não são intercambiáveis: elas são feitas 
e trocadas como conjuntos de pinhão e engrenagem. 

Geometria das engrenagens cônicas e nomenclatura 

A Figura 13-4 mostra uma seção transversal de duas engrenagens cônicas acopla¬ 
das. Seus ângulos de cone de referência são denotados por a p e a g para o pinhão 
e a engrenagem, respectivamente. Os diâmetros de referência são definidos nas 
extremidades maiores, na parte detrás do cone. O tamanho e o formato do dente 
são definidos no cone detrás e são similiares a um dente de engrenagem reta com 
um pinhão de adendo longo para minimizar a interferência e o adelgaçamento. A 
razão de adendos varia com a razão de engrenamento desde adendos iguais (den¬ 
tes de profundidade completa) para uma razão de engrenamento 1:1a adendos de 
pinhão cerca de 50% mais longos para razões de engrenamento acima de 6:1. A 



FIGURA 13-4 


Geometria e nomenclatura da engrenagem cônica. (Fonte: Extraído da norma AGMA 
2005-B88, Design Manual for Bevel Gears, com autorização do editor, a American 
Gear Manufacturers Association, 1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va. 22314.) 
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largura de face, F, é geralmente limitada a L/3, com L como definido na Figura 
13-4. Pela geometria: 


L = 


senot,. 


2sena„ 2sena„ 


(13.7a) 


A razão de engrenamento, m G , para um par de engrenagens cônicas a 90° pode 
ser definida em termos dos ângulos de cones de referência como 


co „ 


m n = 


co„ 


N„ 


d r 


= tg a = cot a 


(13.77?) 


s p p 

Ver também as Equações 12.1a até 12.1c. 


Montagem de engrenagens cônicas 

A montagem encavalada (mancais em ambos os lados do plano do dente) é 
preferida para melhor suporte, mas é difícil de se conseguir em ambos pinhão 
e engrenagem com eixos se intersectando. A engrenagem é geralmente mon¬ 
tada encavalada e o pinhão em balanço, a menos que haja espaço suficiente 
para colocar um mancai na parte interna do pinhão para montá-lo encavalado 
também. 


Forças em engrenagens cônicas 

Como nas engrenagens helicoidais, há componentes de força tangencial, radial 
e axial agindo em uma engrenagem cônica ou espiral. Para uma engrenagem 
cônica reta: 


W a = W t tg (|> sen a 

W r =W t tg(])cosa (13.8a) 

W = W,/ cos (|> 

Para uma engrenagem cônica espiral: 

senoc + sen t)/cos a 

(13.8b) 

W < N 

W r =— ! —(tg d> cos a ± sen ti/ sen a) 
cos\|/ 


w = 


W. 


COS\|/ 




* Ver a norma AGMA 2005-B88 para o 
método de cálculo de d m , ou para estimá-lo 
de um arranjo de engrenamento (similar à 
Figura 13-4). Os arquivos modelos para o 
Exemplo 13-2 também contêm o cálculo 
para o diâmetro de referência médio. 


onde os sinais superiores de ± e + são usados para um pinhão motor com uma 
espiral de hélice à direita (RH) rodando no sentido horário visto desde sua extre¬ 
midade maior, ou para um pinhão motor com uma espiral de hélice à esquerda 
(LH) rodando no sentido anti-horário vista desde sua extremidade maior, e o 
sinal inferior usado para as condições opostas. 

Nas Equações 13.8a e 13.8b, use o ângulo apropriado de cone de refe¬ 
rência a p para o pinhão ou a g para a engrenagem no lugar de a para obter 
as forças em cada membro. A carga tangencial W t pode ser encontrada pelo 
torque aplicado para qualquer membro em combinação com seu diâmetro de 
referência médio d m . 

W,=^~ (13.8c) 

d n 

onde o diâmetro e o torque, atuando no mesmo elemento (engrenagem ou pi¬ 
nhão), são usados para encontrar as forças transmitidas comuns.* 
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Tensões em engrenagens cônicas 

O cálculo das tensões e a estimativa de vida de engrenagens cônicas é mais com¬ 
plicado que para engrenagens retas ou helicoidais. As normas AGM A 4 ' pro¬ 
veem informação mais completa do que aquela que pode ser apresentada aqui e 
devem ser consultadas para qualquer projeto verdadeiro de aplicações. Apresen¬ 
taremos apenas um breve resumo da abordagem do projeto de engrenagens côni¬ 
cas como uma introdução ao assunto, conveniente para um entendimento básico 
dos fatores envolvidos e para a execução de alguns exercícios.* 

Tensões de flexão em engrenagens cônicas A tensão de flexão em engrenagens 
cônicas retas ou espirais é encontrada essencialmente com a mesma equação usa¬ 
da para engrenagens retas e helicoidais. A principal diferença é levada em conta 
com o valor do fator J. 


_ 2T r Pa K a K m K, 
d FJ K í K l 

2000 T p i K a K m K, 
d FmJ K V K : 


psi 


MPa 


(13.9 us) 


(13.9si) 


Observe que a carga aplicada é expressa em termos do torque do pinhão T p 
por substituição na Equação 13.8c em vez de usar W, como na Equação 12.15. 
O diâmetro de referência d na Equação 13.9 é aquele do pinhão. (A fórmula do 
sistema internacional, SI, tem comprimentos expressos em mm. ) Para os nossos 
propósitos, os fatores K a , K m , K. e K, podem ser considerados os mesmos, como 
foi definido no Capítulo 12 para engrenagens retas. Contudo, alguns desses fa¬ 
tores têm definições ligeiramente diferentes para engrenagens cônicas na norma 
AGMA 14 ' ' e devem ser consultados para fórmulas mais precisas em qualquer 
projeto verdadeiro de aplicações. O fator K x = 1 para engrenagens cônicas retas e 
é uma função do raio do cortador para as engrenagens espirais ou Zerol. Use K x = 
1,15 como uma aproximação nos últimos dois casos. 


Tensão de superfície em engrenagens cônicas A tensão de superfície em engre¬ 
nagens cônicas retas ou espirais é calculada de maneira similar àquela das engre¬ 
nagens retas e helicoidais, mas com alguns fatores adicionais de ajuste incluídos. 
Como com a tensão de flexão de engrenagens cônicas, a carga aplicada é expres¬ 
sa como o torque do pinhão em vez de como uma carga tangencial. 


o. 


c p c„ 


2 T d 

T ^ 

1 p 

: c c 

a m 

\l FId 2 

T 

\ à d y 

c v 


-C.C f C xc 


(13.10) 


Para nossos propósitos, os fatores C , C a , C m , C v , C s e C f podem ser conside¬ 
rados os mesmos que aqueles definidos no Capítulo 12. Contudo, alguns desses 
fatores têm definições ligeiramente diferentes para engrenagens cônicas na nor¬ 
ma da AGMA, [5) e ela deve ser consultada para fórmulas mais precisas no caso de 
qualquer projeto verdadeiro de aplicações. Os fatores de ajuste novos para esta 
versão da equação de tensão de superfície contra a Equação 12.21 são C b , que é 
uma constante de ajuste de tensão, definida como 0,634 pela norma atual da 
AGMA, 151 e C xc , um fator de coroação definido como 1,0 para dentes não coro¬ 
ados e como 1,5 para dentes coroados. T O exponente z, é 0,667 quando T p < T n , e 
1,0 em outros casos. 

Os dois termos de torque T D e T requerem alguma explicação. T p é o tor¬ 
que de operação do pinhão, definido pelas cargas aplicadas, o torque aplicado 
ou a potência e velocidade, e pode ser variável no tempo. T D é o torque de 


* Extraído da norma AGMA 2005-B88, De¬ 
sign Manual for Bevel G ears e/ou AGMA 
2003 -A86 Rating the Pitting Resistance 
and Bending Strength of Cenerated Straight 
Bevel, ZEROL ® Bevel, and Spiral Bevel Cear 
Teeth, com autorização da American Gear 
Manufacturers Association, 1500 King St., 
Suite 201, Alexandria, Va., 22314. 

+ Dentes coroados têm superfícies modifica¬ 
das para ter curvatura convexa na direção 
do comprimento (ao longo da largura da 
face) no intuito de produzir contato locali¬ 
zado e/ou de evitar contato nas extremida¬ 
des do dente. A coroação pode ser aplicada 
para todos os tipo de dentes. Dentes coroa¬ 
dos reduzem a necessidade de alinhamento 
preciso dos eixos das engrenagens que se 
acoplam para serem exatamente paralelos. 
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projeto do pinhão, que é o mínimo valor necessário para produzir uma área 
de contato completo (ideal) nos dentes da engrenagem. Em muitos casos, T D é 
o torque necessário para criar uma tensão de contato igual à tensão de contato 
permissível para o material como definido na Tabela 12-21. T D pode ser esti¬ 
mado por 


IC, 


2 CsC^CfC^ 


\ 2 


S' fc d Q,774C ; 
ç r C C 


lb-in 


(13.1 lus) 


T = 

1 n 


ic„ 


2000 C s C nli C f C a C x<: 


Y2 


S' fc d 0,774 C, 

V CpCb CrCr j 


N-m (13.11 si) 


onde S' fc é a resistência à fadiga de superfície do material da Tabela 12-21 e os fa¬ 
tores C são como definidos acima ou no Capítulo 12. (Ver a Equação 12.25 para 
C H , C T e C R .) C md é um fator de montagem para levar em conta a montagem de 
balanço ou encavalada de uma ou ambas as engrenagens. Se os dentes da engre¬ 
nagem forem coroados, C md varia de 1,2, para ambos os membros montados en- 
cavalados, a 1,8, se ambos estiverem em balanço. Use um valor entre esses dois 
números se um membro estiver em balanço e o outro montado encavalado. Para 
dentes sem coroa, dobre esses números. Ver a norma AGMA 151 para informações 
mais detalhadas. 


Fatores geométricos / e J Os fatores de geometria para engrenagens cônicas 
retas e espirais são diferentes daqueles para engrenagens retas ou helicoidais. A 
norma AGMA provê gráficos para esses fatores para engrenagens cônicas retas, 
Zerol e espirais. Alguns desses gráficos são reproduzidos pelas Figuras 13-5 até 
13-8.* 


Coeficientes de segurança Os coeficientes de segurança contra falha de flexão 
ou crateração são calculados da mesma maneira como delineado para engrena¬ 
gens retas no Capítulo 12. 


EXEMPLO 13-2 


Análise de tensão de um trem de engrenagens cônicas 


Problema Determine as tensões de flexão e superfície e os coeficientes de 
segurança em um acoplamento de engrenagens cônicas retas 
feitas do mesmo aço e operando sob as mesmas condições 
para a mesma vida de 5 anos como no Exemplo 12-7. 


Dados N p = 20, N g = 35, <\> = 25° ep d = 8, passando 10 hp a 2500 rpm. 

Do Exemplo 12-7: a resistência de flexão corrigida é 38937 
psi, e a resistência de superfície é 118000 psi não corrigida e 
105063 psi corrigida. 


* Extraído da norma AGMA 2005-B88, De¬ 
sign Manual for Bevel Cears e/ou AGMA 
2003-A86 Rating the Pitting Resistance 
and Bending Strength of Generated Straight 
Bevel, ZEROL® Bevel, and Spiral Bevel Gear 
Teeth, com autorização da American Gear 
Ma-nufacturers Assodation, 1500 King St, 
Suite 201, Alexandria, Va., 22314. 


Hipóteses Do Exemplo 11-7: K a = C a = K s = C s = C f = C H = C R = C T = 1, K m 
= C m - 1,6, K v — C v = 0,652, C, = 0,890 eC p = 2276. Desta seção, 
suponha C xc = K x = 1, C b = 0,634 e C md = 1,5. 

Solução 

1 Determine o torque do pinhão a partir da potência e velocidade dadas 
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10 hp I 6600 — /hp 


T = ■ 


o 


p 2500 rpm (2 tt/60) 


rad 


= 252,1 lb-in 


/rpm 


2 Encontre os diâmetros de referência do pinhão e da engrenagem. 


, N 20 . „ . 

d„ = —— = — = 2,50 m, 
* P* 8 


d= — = 4,375 in 
s 8 


3 Encontre os ângulos do cone de referência pela Equação 13.7 b: 


OC = tg- 


^ TV ^ 


\ N PJ 


-lí 35 


- =tg"|^ 1 = 60,26° 


a D = 90 - oc = 90 - 60,26 = 29,74° 


4 Encontre o comprimento do cone de referência L pela Equação 13.7n: 


L = 


2,50 


2 sen a 2 sen 29,74 


= 2,519 in 


(a) 


(b) 


(c) 

(d) 


5 Use o comprimento do cone de referência L para encontrar uma largura de 
face apropriada, fixe-o ao valor máximo recomendado. 

T 7 519 

F = — = = 0,840 in O) 

3 3 


6 Busque os fatores geométricos de flexão para o pinhão e a engrenagem na 
Figura 13-5 para encontrar J p = 0,237 e = 0,201. 

7 Encontre a tensão de flexão no pinhão pela Equação 13.9 usando J p . 


a 


0 pinhão 


2 T P P„ K a K m K s 
d FJ K v K x 


2(252,1) 8 l(l,6)(l) 

2,5 0,840(0,237) 0,652(l) 


= 19880 psi (/) 


8 Encontre a tensão de flexão no pinhão pela Equação 13.9 usando J g . 

a - &A _â_iMW = 21440 psi (*) 

d FJ K,K, 2,5 0,840(0,201)0,652(1) 


Observe que o dente da engrenagem está sob tensão mais alta que o dente 
do pinhão, porque o adendo mais longo no pinhão o faz mais forte às ex- 
pensas de um dente de engrenagem de adendo curto. 

9 Busque o fator de geometria de superfície para esta combinação de pinhão 
e engrenagem na Figura 13-6 para encontrar 1= 0,076. Use isso na Equação 
13.11 para encontrar T D . 


F IC V f S'f C d 0,774C„ Y 
^ C s CmiCfC a C X c v C p C h C./C K J 


0,840 0,076(0,652) f 118000(2,5) 0,774(l)Y 
2 l(l.5)(l)(l)(l)t 2276(0,634) l(l) y 


347,5 lb-in 


(h) 


10 Sendo T D >T p , z = 0,667. Use esses dados para encontrar a tensão de super¬ 
fície com a Equação 13.10. 























766 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Número de dentes no acoplamento 



Fator geométrico 1 para engrenagens cônicas retas com § = 20° e raio de extremidade da ferramenta 0,120 /p d . (Fonte: 
Extraído da norma AGMA 2003-A86, Rating the Pitting Resistance and Bending Strength of Cenerated Straight Bevel, 
ZEROL ® Bevel, and Splral Bevel Cear Teeth, com autorização do editor, the American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va. 22314.) 


= C p C b 


2 T d 

1 P 

z 

c c 

a m 

J FId 2 

T 

\ 1 D J 

C v 


cc f c 

s f xc 


= 2276(0,634) 


2(347,5) f 252,1 Y' 667 1(1,6) 


mm 


1 0,840(0,076)(2,5) V347,5 ) 0,652 

= 84753 psi (0 

11 Os coeficientes de segurança podem agora ser encontrados como 


N = J f b = 38937 ^ 2 Q 
b pinhão çj 19880 

°pinhão 


(j) 


AC 


38937 

23440 


= 1,7 


(k) 


N 


c 


f S ' 2 

ò fç 


105063 Y 
84753 J 


= 1,5 


(0 


12 Estes são coeficientes de segurança aceitáveis. Os arquivos EX13-02 estão 
no CD-ROM. 
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FIGURA 13-6 



0,040 0,050 0,060 0,070 0,080 0,090 0,100 0,110 


Fator geométrico / 


Fator geométrico / para engrenagens cônicas retas com 4> = 20° e raio de extremidade da ferramenta 0,120/p d . (Fonte: 
Extraído da norma AGMA 2003-A86, Rating the Pitting Resistance and Bending Strength of Cenerated Straight Bevel, 
ZEROL® Bevel, and Splral Bevel Gear Teeth, com autorização do editor, the American Gear Manufacturers Association, 
1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va. 22314.) 


Número de dentes 



Fator geométrico / para engrenagens cônicas espirais com <|> = 20°, ângulo de espiral \|/ = 35° e raio de extremidade da 
ferramenta 0,240 /p d . (Fonte: Extraído da norma AGMA 2003-A86, Rating the Pitting Resistance and Bending Strength 
of Generated Straight Bevel, ZEROL ® Bevel, and Spirai Bevel Gear Teeth, com autorização do editor, the American Gear 
Manufacturers Association, 1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va. 22314.) 
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Número de dentes no acoplamento 



0,160 0,200 0,240 0,280 0,320 0,360 

Fator geométrico J 

FIGURA 13-8 

Fator geométrico J para engrenagens cônicas espirais com 0 = 20°, ângulo de espiral v|/ = 35° e raio de extremidade da 
ferramenta 0,240 /p d . (Fonte: Extraído da norma AGMA 2003-A86, Rating the Pitting Resistance and Bending Strength 
of Cenerated Straight Bevel, ZEROL® Bevel, and Spiral Bevel Cear Teeth, com autorização do editor, the American Gear 
Manufacturers Association, 1500 King St., Suite 201, Alexandria, Va. 22314.) 


* Extraído da Norma AGMA 6022-C93, 
Design Manual for Cylindrical Worm- 
gearing, e/ou Norma AGMA 6034-B92, 
Practice for Enclosed Cylindrical Wormgear 
Speed Reducers and G earmotors, com au¬ 
torização da American Gear Manufacturers 
Association, 1500 King St., Suite 201, Ale¬ 
xandria, Va. 22314. 


13.3 ENGRENAGENS SEM-FIM 

O engrenamento de sem-fim é mais complicado de projetar que o engrenamento 
convencional. Apresentamos apenas uma visão breve do processo como uma 
introdução ao tópico. As normas AGMA contêm muito mais informação. Para 
qualquer aplicação verdadeira, o leitor é incentivado a consultar os documentos 
da AGMA. 16 71 Eles contêm muitas tabelas de dados necessários para um projeto 
completo. A maior parte das equações relevantes foram retiradas da norma, mas 
seu dados tabelados não são apresentados aqui. Em vez disso, foram incluídas 
equações empíricas do apêndice da norma AGMA 17 para cálculo dos valores 
tabelados.* 

Um engrenamento sem-fim consiste em um sem-fim e uma engrenagem 
sem-fim (também chamada de roda sem-fim, ou coroa) como mostrado na Figura 
13-9. Eles conectam eixos não paralelos, sem interseção, normalmente em ângu¬ 
los retos entre eles. O sem-fim é, na realidade, uma engrenagem helicoidal com 
um ângulo de hélice tão grande que um único dente se envolve continuamente 
ao redor de sua circunferência. Um sem-fim é análogo a uma rosca de parafuso, 
e a engrenagem sem-fim é análoga a sua porca. A distância que um ponto na 
engrenagem acoplada (porca) move axialmente em uma revolução do sem-fim é 
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chamada de avanço L, e o avanço dividido pelo comprimento da circunferência 
de referência nd do sem-fim é a tangente do seu ângulo de avanço K. 


tg^= 

nd 


(13.12) 


Os sem-fins normalmente têm apenas um dente (ou rosca) e, assim, po¬ 
dem criar razões tão grandes quanto o número de dentes na engrenagem sem- 
-fim. Essa habilidade de prover altas razões em um pacote compacto é uma das 
principais vantagens de um engrenamento sem-fim sobre outras configurações 
de engrenamento possíveis, a maior parte das quais são limitadas a uma razão 
aproximada de 10:1 por par de engrenagens. Engrenamentos sem-fim podem ser 
produzidos com razões variando de 1:1 até 360:1, embora a variação usual dis¬ 
ponível de catálogos seja 3:1 a 100:1. Razões acima de 30:1 geralmente têm um 
sem-fim de uma única rosca, e razões abaixo desse valor frequentemente usam 
sem-fins de roscas múltiplas. O número de roscas no sem-fim é também referido 
por seu número de começos ou entradas. Um sem-fim de 2 ou 3 entradas pode 
ser usado para um engrenamento sem-fim de razão baixa, por exemplo. O passo 
axial p x do sem-fim iguala o passo circular p c da engrenagem sem-fim e está 
relacionado ao avanço L pelo número escolhido de começo ou pelo número de 
dentes no sem-fim /V„. 


Px = 


N„ 


= Pc = 


N. 


(13.13) 


engrenagem (coroa) 
sem-fim 



sem-fim 


FIGURA 13-9 

Um engrenamento de envelope 
simples, consistindo de um sem- 
fim e uma engrenagem sem-fim 
de envelope. (Cortesia da Martin 
Sprocket and Gear Co., Arlington, 
Tex.) 


onde d g é o diâmetro de referência e N g é o número de dentes na engrenagem 
sem-fim. O número de começo N w é normalmente entre 1 e 10 para engrenamen¬ 
tos comerciais sem-fim, embora mais começos possam ser usados em engrena¬ 
mentos maiores. 

Outra vantagem dos engrenamentos sem-fim sobre outros tipos de engre¬ 
namentos é sua habilidade de autotravamento. Se o par sem-fim for autotravan- 
te, ele não retrocederá, isto é, o torque aplicado à engrenagem sem-fim (coroa) 
não rodará o sem-fim. Um engrenamento autotravante pode ser movido somente 
“para a frente” do sem-fim para a engrenagem sem-fim. Assim, ele pode ser usa¬ 
do para suportar uma carga como, por exemplo, no levantamento de um carro. Se 
um engrenamento sem-fim será ou não autotravante depende de vários fatores, 
incluindo a razão entre o tg X e o coeficiente de atrito p, o acabamento da super¬ 
fície, lubrificação e vibração. Geralmente, o autotravamento ocorre em ângulos 
de avanço abaixo de 6° e pode ocorrer em ângulos de avanço tão elevados quanto 
10°. [8] (Ver a Seção 15.2 para uma discussão completa de autotravamento, pois 
ele se aplica a parafusos de potência, cujos princípios são igualmente aplicáveis 
a engrenamentos sem-fim.) 

Ângulos de pressão padronizados para engrenamento sem-fim são 14,5, 
17,5, 20, 22,5, 25, 27,5 ou 30°. Ângulos de pressão mais elevados dão maior 
resistência ao dente à custa de um atrito mais elevado, cargas mais elevadas nos 
mancais e tensões de flexão mais elevadas no sem-fim. Para aplicações de alta 
potência à alta velocidade, uma engrenagem sem-fim de passo relativamente fino 
deve ser usada. Altos torques a baixas velocidades necessitam passo áspero e 
diâmetros maiores de coroa. 

As formas de dente para sem-fim e engrenagens sem-fim não são involutas, 
e existem componentes grandes de velocidade de escorregamento no engrena¬ 
mento. O sem-fim e a coroa não são intercambiáveis, mas são feitos e trocados 
aos pares. Para aumentar a área de contato entre os dentes, formas de dente de 
envolvimento simples ou duplo são usadas. Um conjunto de envolvimento sim¬ 
ples (como mostrado na Figura 13-9) enrola os dentes de engrenagem sem-fim 
parcialmente ao redor do sem-fim. Um conjunto de envolvimento duplo tam- 
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bém enrola o sem-fim parcialmente ao redor da engrenagem sem-fim, deixando 
o sem-fim na forma de uma ampulheta em vez de na forma de um cilindro. Essas 
configurações aumentam a complexidade e o custo, mas também aumentam a 
capacidade de carga. Ambos os tipos encontram-se disponíveis comercialmente. 

Materiais para engrenagens sem-fim 

Somente poucos materiais são apropriados para engrenagens sem-fim. O sem- 
-fim é bastante tensionado e requer um aço endurecido. Aços de baixo carbono, 
como AISI 1020, 1117, 8620 ou 4320, são usados e endurecidos a HRC 58-62. 
Aços de médio carbono como AISI 4140 ou 4150 também são usados, endureci¬ 
dos por indução ou chama a HRC 58-62. Eles precisam ser retificados ou polidos 
para um acabamento de 16 pin (0,4 pm) R a ou melhor. A engrenagem sem-fim 
necessita ser feita de um material brando e complacente o suficiente para engre¬ 
nar e moldar-se ao sem-fim duro sob condições de escorregamento elevado. O 
bronze fundido em molde areia, molde metálico, por centrifugação ou forjado 
é geralmente usado para engrenagem sem-fim. Fósforo ou bronze estanho são 
usados para aplicações de potência elevada e manganês bronze, para sem-fim 
pequeno e de baixa velocidade. Ferro fundido, aços brandos ou plásticos são às 
vezes usados para aplicações de baixa velocidade carregadas levemente. 

Lubrificação de sem-fim 

A condição de lubrificação em um engrenamento de sem-fim pode mudar de 
lubrificação de borda (limite) à lubrificação parcial ou total de EHD dependen¬ 
do das cargas, velocidades, temperaturas e viscosidade dos lubrificantes, como 
discutido no Capítulo 11. A situação de lubrificação é mais parecida àquela de 
mancais de deslizamento que à de rolamento, neste caso, devido às velocidades 
dominantes de deslizamento. Suas porcentagens elevadas de deslizamento fazem 
os sem-fins menos eficientes que os engrenamentos convencionais. Lubrificantes 
contendo aditivos de extrema pressão (EP) são às vezes usados em engrenamen¬ 
tos de sem-fim. 

Forças em engrenamentos sem-fim 

Uma condição tridimensional de carregamento existe no engrenamento de sem- 
-fim. Componentes tangencial, radial e axial atuam em cada membro. Com um 
ângulo (típico) de 90° entre os eixos do sem-fim e da engrenagem sem-fim, a 
magnitude da componente tangencial na coroa W, iguala a componente axial no 
sem-fim W aw e vice-versa. Essas componentes podem ser definidas como 



(13.14a) 


onde T g e d g são o torque na coroa e o diâmetro de referência da coroa. A força 
axial W na coroa e a força tangencial no sem-fim W M são 


2 T 

W 


(13.14 b) 


W =W 

T 'ag ’ r lw 


d 


onde T w é o torque no sem-fim e d g é o diâmetro de referência do sem-fim. A for¬ 
ça radial IV,. separando os dois elementos é 


COSA 

onde c|) é o ângulo de pressão e X é o ângulo de avanço. 



(13.14c) 
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Geometria do engrenamento de sem-fins 

Os diâmetros de referência e os números de dentes de engrenagens comuns têm 
uma relação única, mas este não é o caso das engrenagens sem-fim. Uma vez 
que a decisão é feita com relação ao número de entradas (começos) ou dentes N w 
desejados no sem-fim, o número de dentes na coroa N g é definido pela relação de 
engrenamento requerida m G : 

N s =m c N w (13.15) 

Contudo, o diâmetro de referência do sem-fim não está ligado a esses núme¬ 
ros de dentes como acontece com outros engrenamentos. O sem-fim pode, teori¬ 
camente, ter qualquer diâmetro desde que a seção transversal de seu dente (passo 
axial) iguale o passo circular da coroa. (Isso é análogo aos parafusos de máquinas 
de diâmetros diferentes que têm o mesmo passo de rosca, como os tamanhos #6- 
32, 8-32 e 10-32.) Assim, o diâmetro de referência d do sem-fim pode ser selecio¬ 
nado independentemente do diâmetro da coroa d g e, para qualquer diâmetro dado 
d g , mudanças em d apenas variarão a distância entre centros C entre o sem-fim e 
a coroa, mas não afetarão a razão de engrenamento. A AGMA recomenda valores 
mínimos e máximos para o diâmetro de referência do sem-fim como 

.-, 0,875 .-, 0,875 

±—<d<±— (13.16a) 

J 1,0 

e Duddley ) recomenda usar 

,, 0,875 

d = - (13.16/r) 

2,2 

que é aproximadamente um valor médio entre os limites da AGMA. 

O diâmetro de passo da coroa d g pode ser relacionado com aquele do sem- 
-fim através da distância entre centros C. 

d g = 2C — d (13.17) 

O adendo ato dedendo b dos dentes são encontrados a partir de 

0 = 0,3183/7, b = 0,3683/7, (13.18) 

A largura da face da coroa é limitada pelo diâmetro do sem-fim. A AGMA 
recomenda um valor máximo para a largura da face F como 

Fmax - 0,67d (13.19) 

A Tabela 13-7 mostra os números mínimos recomendados pela AGMA para 
dentes de engrenagem sem-fim como uma função do ângulo de pressão. 


Métodos de classificação 

Diferentemente dos engrenamentos entre engrenagens cônicas e helicoidais, nas 
quais os cálculos são feitos separadamente para as tensões de flexão e de super¬ 
fície nos dentes da engrenagem e comparados com as propriedades do material, 
os engrenamentos sem-fim são classificados pela sua habilidade em lidar com 
um nível de potência de entrada. A classificação de potência da AGMA está 
baseada na resistência de crateração e desgaste, porque a experiência tem mos¬ 
trado que esses são os modos usuais de falha. Por causa das altas velocidades 
de deslizamento em engrenamentos de sem-fim, a temperatura do filme de óleo 
separando os dentes de engrenagem se torna um fator importante, e isso é levado 
em conta pela norma da AGMA. [6 71 Essas padronizações estão baseadas em um 
ciclo de vida de 10 horas contínuas por dia de serviço sob carga uniforme, defini¬ 
do como um fator de serviço de 1,0. Pressupõe-se que os materiais para sem-fim 
e coroa sejam como definido anteriormente. 


Tabela 13-7 

A AGMA sugeriu números mínimos de 
dentes para engrenagens sem-fim 

Fonte: Referência 6 

<t> 

N ml „ 

14,5 

40 

17,5 

27 

20 

21 

22,5 

17 

25 

14 

27,5 

12 

30 

10 









772 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


A classificação de um engrenamento de sem-fim pode ser expressa como a 
potência de entrada permitida O, potência de saída <J> 0 ou o torque admissível T 
a uma dada velocidade no eixo de entrada ou de saída, estes sendo relacionados 
pela relação geral de potência-torque-velocidade (Equação 9.1a). A AGMA de¬ 
fine a fórmula 


Cp = O d + o, 

(13.20) 

onde O, é a potência perdida por atrito no engrenamento. A potência de saída ® o 
é definida como 

. n W d 

O, =--—-— hp 

° 126000 m G F 

(13.2k«) 

nWd 

O = ,s s kW 

° l,91E7m G 

(I3.2fs7) 

e a potência perdida O, é definida como 


V,W f 

<I>, =- — hp 

' 33000 F 

(13.22 us) 

V,W f 

O, = f f kW 
' 1000 

(13.22 si) 


Estas são equações com unidades misturadas. A velocidade rotacional n está em 
rpm. A velocidade de deslizamento tangencial V t está em fpm (m/s) e é calculada 
no diâmetro d do sem-fim em polegadas (mm). As cargas W tg e W f estão em lb 
(N). A potência está em hp (kW). 

A carga tangencial W tg na coroa em lb (N) é encontrada a partir de 

W tg =C s C m C v d° g fi F (13.23 us) 


* Observe que a AGMA define os fatores 
de material para outros bronzes também. 
Consulte a norma para mais informações 
(ver Referências 6 e 7). 


W lg = C s C m C v d 0 / F / 75,948 (13.23si) 

onde C s é um fator dos materiais definido pela AGMA para bronze* produzido 
em moldes metálicos como 

se C < 8 in C s = 1000 

se C >8in C„ = 1411,651 8 - 455,825 91og 10 d g (13.24) 

e C m é um fator de correção de razão definido pela AGMA como 

se 3 < m G < 20 C m = 0,0200 \J-m G + 40 m G - 76 + 0,46 

se 20 <m a < 76 C m = 0,0107 ^-m 2 a + 56 m G + 5145 (13.25) 

se 76 < m G C m = 1,1483 - 0,00658 m G 

C v é um fator de velocidade definido pela AGMA como 

se 0 < V, < 700 fpm C v = 0,659e~°’ oollv '' 

se 700 <V t < 3000 fpm C v = 13,311/ 0,571 (13.26) 

se 3000 < V, fpm C v = 65,527,~°’ 774 

A velocidade tangencial no diâmetro de referência do sem-fim é 

y _ Knd 
' 12cosX 


fpm 


(13.27) 
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A força de atrito W f na engrenagem é 


W, = ^ * - (13.28) 

cosAcosq) n 

O coeficiente de atrito em um engrenamento sem-fim não é constante: é uma 
função da velocidade. A AGMA sugere as seguintes relações: 


se 

V t =0 fpm 

= 0,15 


se 

0 < V, < 10 fpm 

(-0.074V, 0 ' 645 ) 

(1 = 0,124e' 1 

(13.29) 

se 

10 < V, fpm 

(-0.110V, 0 ' 450 ) 

|i = 0,103e ' + 0,012 



A eficiência de um engrenamento sem-fim isoladamente (excluindo o man¬ 
cai, reservatório de óleo, etc.) é 

<X> 

r|=-^ (13.30) 


O torque de saída de classificação pode ser encontrado pelas Equações 13.14 
e 13.23: 



(13.31) 


Um procedimento de projeto para engrenamento de sem-fim 

Uma especificação de projeto comum para um par de sem-fins definirá a veloci¬ 
dade de entrada (ou de saída) desejada e a razão de engrenamento. Normalmente, 
será conhecida alguma informação acerca do carregamento de saída, em termos 
de força ou torque, ou da potência requerida de saída. Poderá haver alguns limites 
especificados para o tamanho do pacote. Uma abordagem (das muitas possíveis) 
é supor um número de entrada para o sem-fim e calcular os dados cinemáticos 
para o sem-fim e para a coroa. A seguir, suponha uma distância entre centros C 
e use-a para encontrar um diâmetro de referência d tentativo para o sem-fim a 
partir da Equação 13.16. Encontre uma largura de face F apropriada para a coroa 
que obedeça à Equação 13.19. O diâmetro de referência da coroa pode, então, 
ser encontrado pela Equação 13.17 e usado nas Equações 13.23 e 13.28 para en¬ 
contrar as forças tangentes no engrenamento. A partir desses valores, a potência 
de classificação (permissível) e os níveis de torque para um engrenamento de 
sem-fim de tamanho hipotético podem ser encontrados pelas Equações 13.20, 
13.22 e 13.31. Se esses valores de potência e torque forem altos o suficiente para 
satisfazer os requisitos de projeto com margens de segurança apropriadas, o pro¬ 
jeto está pronto. Se não (o que é bem provável), as hipóteses originais relativas 
ao número de entradas, diâmetro do sem-fim, distância de centro, etc., devem ser 
revistas e os cálculos repetidos até que uma combinação aceitável seja encontra¬ 
da. A distância entre centros pode ser ajustada ainda mais para obter um passo 
diametral ou módulo que iguale as fresas disponíveis. Um programa de solução 
de equações pode facilitar essa tarefa, permitindo iterações rápidas das equações. 

13.4 ESTUDO DE CASO 

O Estudo de Caso 9A, no Capítulo 9, configura um problema de projeto envol¬ 
vendo um guincho para levantar fardos de feno em um estábulo. O dispositivo 
proposto deve ser movido por um motor elétrico conectado a um guincho com 
um engrenamento de redução de 75:1, que precisa ser autotravante para suportar 
a carga. Um engrenamento de sem-fim é uma solução razoável para esta aplica¬ 
ção. Vamos dedicar-nos, a seguir, ao projeto do trem de engrenagens. 
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ESTUDO DE CASO 9B 


Projeto de um redutor de velocidade de engrenamento de sem-fim 
para um guincho de elevação 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Dimensione o sem-fim e a coroa para o guincho de elevação 
definido no Estudo de Caso 9A como mostrado na Figura 9-4 
(repetida). 

Estimou-se no estudo prévio que a função força-tempo é como 
mostrado na Figura 9 -6b (repetida). Para um raio suposto do 
tambor do guincho de 10 in, o torque de pico será de cerca de 
7800 lb-in. A potência média de saída requerida foi calculada 
como cerca de 0,6 hp. Uma redução de 75:1 é requerida. A velo¬ 
cidade de entrada para o sem-fim é 1725 rpm. A velocidade de 
saída é 23 rpm. 

Um sem-fim de uma única entrada com um ângulo de pressão 
de 20° será experimentado. O sem-fim será de aço endurecido a 
58 HRC e a coroa de fósforo bronze fundido em molde metálico. 
Um engrenamento autotravante é necessário. 

Ver as Figuras 9-4 e 9-6. 


1 Um sem-fim de entrada única requererá uma engrenagem sem-fim de 75 dentes 
para a razão desejada 75:1. Esse número de dentes de engrenagem sem-fim é 
bem acima do mínimo recomendado na Tabela 13-7. 

2 Suponha a distância entre centros de 5,5 in para um cálculo preliminar e encon¬ 
tre um diâmetro de sem-fim apropriado com base naquela hipótese da Equação 
13.166, 


d = 


C 


0,875 


5,5' 


0,875 


2,2 


2,2 


= 2,02 in 


(a) 


3 Encontre um diâmetro apropriado para a engrenagem sem-fim pela Equação 
13.17. 


d g = 2C - d = 2(5,5) - 2,02 = 8,98 in 


(b) 




Guincho movido a motor com trem de engrenagens, eixos, mancais e acoplamentos. 
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Aceleração e força no cabo durante o arranque de levantamento da carga. 


4 Encontre o avanço pela Equação 13.13. 


L = 7— = 7t(8,98)— = 0,376 ir 


N g ---'75 
5 Encontre o ângulo de avanço pela Equação 13.12. 
-i L 


À= tg 


7t d 


tg" 1 Q i 376 ' = 3,39° 


jt(2,02) 


(c) 


(d) 


Isso é menos que 6 o , assim o engrenamento de sem-fim será de travação automá¬ 
tica, como requerido. 

6 Encontre a largura de face máxima recomendada pela Equação 13.19. 

= 0,67(7 = 0,67(2,02) = 1,354 in (e) 


7 Encontre o fator de materiais C s pela Equação 13.24. Sendo C < 8 in, C s = 1000. 

8 Encontre o fator de correção de razão C m pelas Equações 13.25. Baseado em 
m G = 75, a segunda das expressões naquele conjunto de equações será usada: 

C m = 0,0107 yj-m 2 0 + 56 m G + 5 145 = 0,0107^/-75 2 + 56(75) + 5145 = 0,653 (/) 


9 Encontre a velocidade tangencial V, pela Equação 13.27. 


nnd tc(1725)(2,02) 

12cosA. 12cos(3,392°) 


913,9 fpm 


(g) 


10 Use essa velocidade para encontrar o fator de velocidade C v pelas Equações 
13.26. Para este valor de V,, a segunda dessas equações é apropriada. 


C v = 13,31(913,9) 0,571 = 0,271 
11 Encontre a carga tangencial W, pela Equação 13.23. 

W tg = C s C m C v d°/F = 1000(0,653)(0,27l)(8,98)°' 8 (1,354) = 1388 lb 


12 


13 


14 


Encontre o coeficiente de atrito pela terceira expressão na Equação 13.29. 

Í-O.IIOV, 0 ’ 450 ) Í-0.110Í913.9] 0 ' 450 ) 

p = 0,103e ' + 0,012 = 0,103e l J + 0,012 = 0,022 

Encontre a força de atrito W^pela Equação 13.28. 

pW 0,022(1388) 

W f = . ,s — =---^= 32 lb 

1 cos^.cos(j) cos3,392° cos20° 

Encontre a potência de saída de classificação pela Equação 13.21. 


(h) 

(0 

(./) 

(k) 
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nW ts d g 1725(1388)(8,98) 

126000 m G 126000(75) ’ V 


(/) 


15 Encontre a potência perdida no engrenamento pela Equação 13.22. 


y,w f 

33 000 


913,9(32) 
33 000 


0,888 hp 


16 Encontre a potência de entrada de classificação pela Equação 13.20. 
O = + <D ( = 2,274 + 0,888 = 3,162 hp 


17 A eficiência do engrenamento é 

® () 2,274 

' <D 3,162 


71,9% 


(m) 


(w) 


(o) 


18 Encontre o torque de saída classificado pela Equação 13.31. 

d, 8 98 

T g = W tg = 1388—= 6230 lb-in (p) 

19 Se a classificação de potência parece ser adequada para essas aplicações, a clas¬ 
sificação de torque de saída fica longe do torque máximo projetado de 7800 lb-in 
modelado no Estudo de Caso 9A; assim, alguma reavaliação é necessária. 

20 A hipótese original da distância entre centros foi aumentada para 6,531 in e o 
modelo, recalculado. A distância entre centros também foi ajustada ligeiramente 
para dar um passo diametral inteiro de 7 in -1 . Isso aumentou o diâmetro da en¬ 
grenagem sem-fim para 10,714 in e a classificação de torque de saída para 9131 
lb-in. A nova potência de saída avaliada é 4,52 hp e a perda de potência é 1,18 
hp para um eficiência de 73,8 %. A potência de saída de avaliação é 3,33 hp. O 
novo ângulo de avanço é 3,48°, portanto o engrenamento de sem-fim é ainda de 
travação automática. 

21 Embora este novo projeto pareça ser realizável com base nos cálculos de carre¬ 
gamento feitos no estudo de caso prévio, uma das hipóteses originais relativas 
ao tamanho do motor elétrico necessitará ser revista. A potência média líquida 
foi estimada como 0,62 hp. Esperava-se que um motor de 1 a 1,25 hp fosse ade¬ 
quado, o que permitiria uma operação a 110 V. Isso agora parece ser impossí¬ 
vel devido à perda de 1,18 hp no engrenamento de sem-fim, que deixaria muito 
pouca potência disponível para levantar a carga, mesmo se um motor de 1,25 
hp fosse usado. O efeito de volante do tambor do guincho rodando pode suprir 
a explosão de energia para passar os picos de oscilação de carga mostrados na 
Figura 9-6, mas não pode prover um aumento sustentável de potência acima da 
média disponível. Assim, um motor de 220 V de cerca de 2 a 2,25 hp parece ser 
necessário para este projeto. O intervalo de potência de entrada do engrenamento 
deveria acomodar facilmente aquele nível de potência sem nenhum problema de 
sobreaquecimento. 

22 Os arquivos CASE9B-1 e CASE9B-2, respectivamente, contêm a primeira solu¬ 
ção (incorreta) e a segunda (correta) para este problema. 


13.5 RESUMO 

Existem várias formas especializadas de engrenagem. Este capítulo apresentou 
uma breve introdução à aplicação e ao projeto de três tipos: helicoidal, cônica e 
sem-fim. 

Engrenagens helicoidais são formadas pelo rolamento de cilindros e podem 
fazer essencialmente a mesma função que as engrenagens retas, conectando ei¬ 
xos paralelos para redução/aumento de velocidade e multiplicação/divisão de 
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torque. Os dentes das engrenagens helicoidais têm ângulo em relação ao eixo 
em um ângulo de hélice, que pode ser de uns poucos graus ou chegar a cerca de 
45°. Suas hélices são para a esquerda ou para a direita. Engrenagens com héli¬ 
ces de direções opostas com o mesmo ângulo de hélice se engrenam com seus 
eixos paralelos. Engrenagens com hélices de direções iguais se engrenam com 
eixos enviesados (que não se interceptam) ou cruzados e tem um ponto teórico de 
contato entre os dentes. Isso limita sua capacidade de carga comparado com as 
engrenagens helicoidais de eixos paralelos, que se acoplam com um movimento 
de rolamento e escorregamento similar ao das engrenagens retas, mas engrenam 
seus dentes em uma ação de roçar suave ao longo da largura da face. 

As vantagens principais do engrenamento helicoidal sobre o reto são o fun¬ 
cionamento mais silencioso e a maior resistência para o mesmo tamanho de 
engrenagem. A desvantagem é o custo maior que o das engrenagens retas e a 
introdução de uma componente axial de força que requer mancais de escora no 
eixo. Engrenagens helicoidais de eixos paralelos são usadas extensivamente em 
transmissão de veículos, tanto de mudança automática quanto manual, principal¬ 
mente por causa do funcionamento silencioso. 

O projeto de engrenagens helicoidais é muito similar àquele de engrenagens 
retas. As mesmas equações de tensão de superfície e flexão se aplicam, mas com 
valores diferentes para os fatores de geometria I e J. Alguns fatores adicionais 
também são introduzidos às equações. Esses fatores são obtidos nas normas 
AGMA, que contêm tabelas de valores para engrenagens helicoidais de vários 
ângulos de pressão, ângulos de hélice e razão de adendos. Algumas dessas tabe¬ 
las são reproduzidas neste livro. Consulte as normas da AGMA para informações 
mais completas. Os materiais usados são os mesmos que para engrenagens retas. 
Uma engrenagem helicoidal terá tensões menores e coeficientes de segurança 
mais elevados que uma engrenagem reta de mesmo passo e diâmetro, porque o 
dente curvado é mais grosso na direção da carga aplicada. 

Engrenagens cônicas são formadas de cones de rolamento e assim conectam 
eixos que se interceptam. Elas são usadas principalmente para levar movimento 
e torque “ao redor de um canto”. Seus dentes se afunilam com a mudança do diâ¬ 
metro do cone e elas são especificadas pelo diâmetro e tamanho do dente na sua 
extremidade maior. Os dentes podem ser retos e paralelos ao eixo (de maneira 
análoga às engrenagens retas), caso em que elas são chamadas de engrenagens 
cônicas retas, ou podem ser curvados em relação ao eixo em um ângulo de es¬ 
piral (de maneira análoga ao ângulo de hélice de engrenagens helicoidais), caso 
em que elas são chamadas de engrenagens cônicas espirais, ou simplesmente 
engrenagens espirais. As engrenagens cônicas espirais têm vantagens sobre as 
engrenagens cônicas retas similares àquelas das helicoidais sobre as engrenagens 
retas. Como seus dentes curvos se engrenam gradualmente, as espirais trabalham 
mais suave e silenciosamente que as engrenagens cônicas retas e têm menos vi¬ 
brações. Devido ao fato de que o dente da engrenagem espiral é mais grosso na 
direção do carregamento, ela é mais forte que uma engrenagem cônica reta de 
mesmo passo e diâmetro. Uma engrenagem tipo espiral com dentes curvados, 
mas com zero ângulo de espiral, chamada de engrenagem ZEROL®, é também 
feita para obter o engrenamento suave de uma engrenagem espiral sem a carga 
adicional ao dente introduzida pelo ângulo de espiral. 

As engrenagens cônicas são raramente feitas com adendos iguais no pinhão 
e na engrenagem. Um pinhão de adendo longo é usado, com a porcentagem de 
aumento variando de zero na razão 1:1 até mais de 50% em razões de engrena¬ 
mento elevadas. Isso faz o dente do pinhão mais forte e o dente da engrenagem 
mais fraco para balancear o projeto, como discutido no Capítulo 12 a respeito de 
engrenagens retas. 
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O projeto de engrenagens cônicas é muito similar àquele de engrenagens 
retas ou helicoidais. As mesmas equações de tensões de flexão e de superfície 
se aplicam, mas elas usam valores diferentes para os fatores de geometria I e J. 
Alguns fatores adicionais são também introduzidos às equações. Esses fatores 
são obtidos das normas AGMA, que contêm gráficos mostrando I e J para en¬ 
grenagens cônicas e espirais de vários ângulos de pressão, ângulos de espiral e 
razões de adendo. Alguns desses gráficos são reproduzidos neste livro. Consulte 
as normas AGMA para informações mais completas. Os materiais usados para 
engrenagens cônicas são os mesmos que para engrenagens retas ou helicoidais. 

Sem-fins e engrenagens sem-fim conectam eixos não paralelos e sem interseção. 
O sem-fim é similar a uma rosca de parafuso, tem um ou alguns dentes enrolados 
ao redor de si no que é, na verdade, um ângulo de hélice muito grande. O sem- 
-fim se acopla com uma engrenagem especial chamada de engrenagem sem-fim, 
coroa ou roda sem-fim que é análoga a uma porca sendo avançada pela rosca de 
um sem-fim. Os eixos dessas engrenagens estão geralmente a 90° um do outro. O 
par de sem-fins pode produzir razões de engrenamento muito grandes (até cerca 
de 360:1) em um pacote compacto por causa do pequeno número de dentes no 
sem-fim. Se o ângulo de avanço do sem-fim for pequeno o suficiente (< de cerca 
de 6 o ), o engrenamento de sem-fim pode ser de travação automática, significan¬ 
do que ele não pode ser movido para trás pela engrenagem sem-fim, isto é, ele 
suportará a carga. A principal desvantagem é sua eficiência relativamente baixa, 
comparada a outros engrenamentos. O movimento relativo nos dentes é desliza¬ 
mento em vez de rolamento, o que gera notável aquecimento. A transferência de 
calor da caixa de engrenagens, em vez das tensões nos dentes, pode limitar a vida 
de um acoplamento de sem-fim. A temperatura do óleo no engrenamento deve ser 
mantida baixa, ao redor de 200°F, para uma vida longa do dente. 

O projeto de engrenamentos de sem-fim é diferente daquele de outros en¬ 
grenamentos. A AGMA define uma equação de classificação de potência de 
entrada para acoplamentos de sem-fim. Essa equação, em combinação com um 
número de fatores empíricos definidos pela AGMA, permite que o acoplamento 
de sem-fim seja dimensionado para uma combinação dada de potência ou torque- 
-velocidade. Consulte as normas da AGMA para informações mais completas. 
Os materiais usados para engrenamento de sem-fim são muito limitados. O sem- 
-fim é normalmente um aço, endurecido a 58 HRC, e a coroa é uma liga de 
bronze. A engrenagem mais branda trabalha contra o sem-fim mais duro nas pri¬ 
meiras poucas horas de operação e se molda ao seu contorno particular. Se posta 
em funcionamento adequadamente e sem excesso de carga ou de aquecimento, 
pode-se esperar que um par de engrenagens sem-fim dimensionado (classificado) 
corretamente tenha um ciclo de vida muito longo antes de sucumbir por crate- 
ração de fadiga da superfície. A falha por flexão dos dentes no engrenamento é 
rara. A capacidade de carga de um engrenamento de sem-fim pode ser aumentada 
para uma configuração de envelope simples ou duplo. Um conjunto de envelope 
simples envolve a coroa parcialmente ao redor do sem-fim para ganhar área de 
contato de superfície. Um conjunto de envelope duplo faz o mesmo descrito aci¬ 
ma e também envolve o sem-fim parcialmente ao redor da coroa em uma forma 
de ampulheta para obter uma área de contato ainda maior. 

Equações importantes usadas neste capítulo 

Geometria da engrenagem helicoidal (Seção 13.1): 


P t = A,/ C0S Y 
p x = p n / sen \\i 


(13.1a) 


(13.1b) 
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N n k 

Pd = ~7 = — = — 
d Pc P, 


Forças da engrenagem helicoidal (Seção 13.1): 

w r = w, t g <i> 

= W,tg V 

w 

w = —™— 

cos \)/ cos <b„ 

Tensões nas engrenagens helicoidais (Seção 13.1): 

= W > Pd K " K "’ K s K b K, 

b pj k s b i 


6 FmJ K s B ' 


O, = C„ 


/ W, 

c c 

FId 

r' s J 

'■'v 


(13.1c) 

(13.3a) 

(13.3*) 

(13.3c) 


(12.15ms) 

(12.15sr) 

( 12 . 21 ) 


Fator de geometria de superfície para engrenagens helicoidais (Seção 13.1): 

COS<|) 


I = 


'u' 

\ p, / 


(13.6a) 


d p m N 


Razão de engrenamento para um par de engrenagens cônicas (Seção 13.2): 
0) 


co„ 


N P d P 


■■ tg a = cot a 


Forças em engrenagens cônicas retas (Seção 13.2): 

W a =W t tg ()> sen a 
W r = W t tg <)> cos a 
W = W t / cos 4> 


Tensões em engrenagens cônicas (Seção 13.2): 
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(13.7*) 


(13.8a) 


(13.9 us) 
(13.9m) 

(13.10) 


Torque de projeto para engrenagens cônicas (Seção 13.2): 


T - 

l D 


T = 

1 D 


IC, 


ICC .c,c c 

smdfaxc 


IC, 


2000 C s C rml C f C a C xc 


Sfçd 0J14 C h 
V C p C b C T C R j 


í S’ fc d Q,774C f V 
V C p C b C r C R j 


lb-in 


N-m 


(13.11mí) 

(13.1 lsz) 


























780 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Avanço e ângulo de avanço de um sem-fim (Seção 13.3): 


t . L 

tg^ = — 
na 

(13.12) 

Forças em engrenamento de sem-fim (Seção 13.3): 


27’ 

r, lg r, aw , 

u s 

(13.14a) 

2 T 

w ag = w tw =^ 

(13.147») 

w- w '^ 

cosX 

(13.14c) 

Diâmetro de referência recomendado para o sem-fim (Seção 13.3): 


^0,875 

d = 

2,2 

(13.167») 

Diâmetro de referência da engrenagem sem-fim (Seção 13.3): 


d g = 2C -d 

(13.17) 

Largura máxima de face recomendada para engrenagem sem-fim (Seção 13.3): 

< 0,67 d 

(13.19) 

Potência de classificação de um conjunto sem-fim (Seção 13.3): 


«W r ,„r/ e 

O =-— hp 

° 126000 m G F 

(13.21 us) 

nW d 

O = ,s 8 kW 

° l,91£7m c 

(13.21 si) 

v,w f 

<I>, =- — hp 

' 33000 F 

(13.22 us) 

V t W f 

O, = f kW 

' 1000 

(13.22 si) 

O = O o + O, 

(13.20) 

Força tangencial em uma engrenagem sem-fim (Seção 13.3): 


W tg = C,C m C v d° g *F 

(13.23 us) 

W tg = C s C m C v d° g ’ s F / 75,948 

(13.23 si) 


Força de atrito em uma engrenagem sem-fim (Seçao 13.3): 

W f =-^- 

cosAcos(|)„ 

Torque de saída de uma engrenagem sem-fim (Seção 13.3): 


T =W — 

* * 2 


Eficiência de um conjunto de sem-fim (Seção 13.3): 


0 = 


O 


(13.28) 


(13.31) 


(13.30) 
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13.7 PROBLEMAS 

*13-1 Uma engrenagem helicoidal de ângulo de pressão de 20°, ângulo de hélice de 
30° e com 27 dentes tem um passo diametral p d = 5. Encontre o diâmetro de re¬ 
ferência, adendo, dedendo, diâmetro externo, passo normal, transversal e axial. 

13-2 Uma engrenagem helicoidal de ângulo de pressão de 25°, ângulo de hélice de 
20° e com 43 dentes tem um passo diametral p d = 8. Encontre o diâmetro de re¬ 
ferência, adendo, dedendo, diâmetro externo, passo normal, transversal e axial. 

*13-3 Uma engrenagem helicoidal de 57 dentes e ângulo de hélice de 10° está engre¬ 
nada com um pinhão de 23 dentes. O p d = 6 e (|) = 25°. Encontre as razões de 
contato axial e transversal. 

13-4 Uma engrenagem helicoidal de 78 dentes e ângulo de hélice de 30° está engre¬ 
nada com um pinhão de 27 dentes. O p d = 6 e (|) = 20°. Encontre as razões de 
contato axial e transversal. 

*13-5 Um engrenamento de engrenagens cônicas retas de 90° é necessário para dar 
uma redução de 9:1. Determine os ângulos do cone de referência, diâmetros de 
referência, e forças nas engrenagens se o pinhão de ângulo de pressão de 25° 
tiver 14 dentes de p d = 6 e a potência transmitida for 746 W a uma rotação de 
1000 rpm do pinhão. 

13-6 Um engrenamento de engrenagens cônicas retas de 90° é necessário para dar 
uma redução de 4,5:1. Determine os ângulos do cone de referência, diâmetros 
de referência e forças nas engrenagens se o pinhão de ângulo de pressão de 20° 
tiver 18 dentes dep d = 5 e a potência transmitida for 7460 W a uma rotação de 
800 rpm do pinhão. 


* As respostas para esses problemas são 
mostradas no Apêndice D. 
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Tabela PIB-O* 

Matriz de tópicos/problemas 

13.1 Engrenagens helicoidais 

Geometria 

13-1, 13-2, 13-3, 13-4, 13-29, 13-30, 13- 
31, 13-32 

Cargas 

13-14, 13-15, 13-33, 13-34 

Projeto 

13-8,13-16 , 13-17,13-18,13-19,13-35, 
13-36 

13.2 Engrenagens cônicas 

Geometria e cargas 

13-5, 13-6, 13-7, 13-39, 13-40, 13-41 

Projeto 

13-20,13-21,13-22,13-23,13-24,13-25, 
13-49,13-50,13-51 

13.3 Conjuntos sem-fim 

Geometria 

13-9, 13-10, 13-11, 13-42, 13-43, 13-44, 
13-47. 13-48 

Cargas 

13-12, 13-13, 13-26, 13-27, 13-28, 13-45, 
13-46 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas 
similares, tendo o mesmo número após o 
hífen em capítulos anteriores. 


* 13-7 Um engrenamento de engrenagens cônicas espirais de 90° é necessário para dar 

uma redução de 5:1. Determine os ângulos do cone de referência, diâmetros de 
referência, e forças nas engrenagens se o pinhão de ângulo de pressão de 20° 
tiver 16 dentes de p d = 7 e a potência transmitida for 3 hp a uma rotação de 600 
rpm do pinhão. 

13-8 Uma máquina de papel processa rolos de papel tendo uma densidade de 984 
kg/m'. O rolo de papel é de 1,50 m de diâmetro externo X 0,22 m de diâmetro 
interno x 3,23 m de comprimento e está em um eixo de aço, furado e biapoiado 
com S U1 = 400 MPa. Projete um engrenamento helicoidal de redução 2,5:1 para 
mover o eixo deste rolo de forma a obter um coeficiente de segurança dinâmico 
mínimo de 2 para uma vida de 10 anos se o diâmetro externo do eixo for 0,22m 
e o rolo girar a 50 rpm com 1,2 hp absorvidos. 

* 13-9 Um engrenamento sem-fim de 2 entradas tem d = 50 mm, p x = 10 mm e m G = 22:1. 

Encontre o avanço, ângulo de avanço, diâmetro da engrenagem sem-fim e distância 
entre centros. Ele terá travamento automático? A velocidade de entrada é 2200 rpm. 

13-10 Um engrenamento sem-fim de 3 entradas tem d = 1,75 in, p x = 0,2 in e m G = 

17:1. Encontre o avanço, ângulo de avanço, diâmetro da engrenagem sem-fim e 
distância entre centros. Ele terá travamento automático? A velocidade de entrada 
é 1400 rpm. 

*13-11 Um engrenamento sem-fim de 1 entrada tem d = 40 mm, p x = 5 mm e m G = 82:1. 
Encontre o avanço, ângulo de avanço, diâmetro da engrenagem sem-fim e dis¬ 
tância entre centros. Ele terá travamento automático? A velocidade de entrada é 
4500 rpm. 

*13-12 Determine a potência transmitida, torques e forças no engrenamento para o con¬ 
junto de sem-fins no Problema 13-9 se ele girar o sem-fim a 1000 rpm. 

13-13 Determine a potência transmitida, torques e forças no engrenamento para o con¬ 
junto de sem-fins no Problema 13-10 se ele girar o sem-fim a 500 rpm. 

*13-14 Se o engrenamento no Problema 13-3 transmite 125 hp a 1000 rpm do pinhão, 
encontre o torque em cada eixo. 

13-15 Se o engrenamento no Problema 13-4 transmite 33 kW a 1600 rpm do pinhão, 
encontre o torque em cada eixo. 

*13-16 Dimensione as engrenagens helicoidais no Problema 13-14 para um coeficiente 
de segurança de flexão de pelo menos 2 supondo um torque contínuo, um ân¬ 
gulo de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, um fator de largura 
de face de 10, Q v = 9, um pinhão de aço AISI 4140 e uma engrenagem de ferro 
fundido classe 40. 

13-17 Dimensione as engrenagens helicoidais no Problema 13-15 para um coeficiente 
de segurança de flexão de 2,5 supondo um torque contínuo, um ângulo de pressão 
de 20°, dentes de profundidade completa, um fator de largura de face de 12, Q v = 

11, um pinhão de aço AISI 4340 e uma engrenagem de ferro nodular A-7-d. 

*13-18 Dimensione as engrenagens helicoidais no Problema 13-14 para um coeficiente 
de segurança de superfície de pelo menos 1,6 supondo um torque contínuo, um 
ângulo de pressão de 25°, dentes de profundidade completa, um fator de largura 
de face de 10, Q v = 9, um pinhão de aço AISI 4140 e uma engrenagem de ferro 
fundido classe 40. 

13-19 Dimensione as engrenagens helicoidais no Problema 13-15 para um coeficiente de 
segurança de superfície de 1,2 supondo um torque contínuo, um ângulo de pressão 
de 20°, dentes de profundidade completa, um fator de largura de face de 12 ,Q V = 
11, um pinhão de aço AISI 4340 e uma engrenagem de ferro nodular A-7-d. 

*13-20 Dimensione as engrenagens cônicas no Problema 13-5 para um coeficiente de 
segurança de flexão de 2, supondo uma vida de 5 anos, 1 turno de trabalho, tor¬ 
que contínuo, Q v = 9, pinhão e engrenagem de aço AISI 4140. 

13-21 Dimensione as engrenagens cônicas no Problema 13-6 para um coeficiente de 
segurança de flexão de 2,5, supondo uma vida de 15 anos, 3 turnos de trabalho, 
torque contínuo, Q v = 11, pinhão e engrenagem de aço AISI 4340. 
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13-22 Dimensione as engrenagens cônicas no Problema 13-7 para um coeficiente de 
segurança de flexão de 2,2, supondo uma vida de 10 anos, 3 turnos de trabalho, 
torque contínuo, Q v = 8, pinhão e engrenagem de aço AISI4340. 

*13-23 Dimensione as engrenagens cônicas no Problema 13-5 para um coeficiente de 
segurança mínimo de 1,4 para qualquer modo de falha do pinhão ou engrena¬ 
gem, supondo uma vida de 5 anos, 1 turno de trabalho, torque contínuo, Q v = 9, 
pinhão e engrenagem de aço AISI 4140. 

13-24 Dimensione as engrenagens cônicas no Problema 13-6 para um fator de segu¬ 
rança de superfície de 1,3, supondo uma vida de 15 anos, 3 turnos de trabalho, 
torque contínuo, Q v = 11, pinhão e engrenagem de aço AISI 4340. 

13-25 Dimensione as engrenagens cônicas no Problema 13-7 para um coeficiente de 
segurança de superfície de 1,4, supondo uma vida de 10 anos, 3 turnos de traba¬ 
lho, torque contínuo, Q v = 8, pinhão e engrenagem de aço AISI 4340. 

13-26 Encontre a potência de classificação (nominal) e o torque de saída de classifica¬ 
ção do conjunto de sem-fim no Problema 13-9 com uma velocidade de entrada 
de 2200 rpm. 

*13-27 Encontre a potência de classificação (nominal) e o torque de saída de classifica¬ 
ção do conjunto de sem-fim no Problema 13-10 com uma velocidade de entrada 
de 1400 rpm. 

13-28 Encontre a potência de classificação (nominal) e o torque de saída de classifica¬ 
ção do conjunto de sem-fim no Problema 13-11 com uma velocidade de entrada 
de 4500 rpm. 

13-29 Uma engrenagem helicoidal de 23 dentes é cortada com uma fresa de ângulo de 
pressão de 20 graus em um ângulo de hélice de 25°. A fresa tem um passo dia¬ 
metral padronizado de 5. Os dentes resultantes têm dimensões de engrenagem 
reta padronizadas no plano normal. Encontre o diâmetro de referência, aden¬ 
do, dedendo, diâmetro externo, passos normal, transversal e axial e ângulo de 
pressão transversal. 

13-30 Uma engrenagem helicoidal de 38 dentes é cortada com uma fresa de ângulo de 
pressão de 25 graus em um ângulo de hélice de 30°. A fresa tem um passo dia¬ 
metral padronizado de 4. Os dentes resultantes têm dimensões de engrenagem 
reta padronizadas no plano normal. Encontre o diâmetro de referência, aden¬ 
do, dedendo, diâmetro externo, passos normal, transversal e axial e ângulo de 
pressão transversal. 

13-31 Uma engrenagem helicoidal de 39 dentes e ângulo de hélice de 20 graus está 
acoplada a um pinhão de 18 dentes. O p d = 8 e cf) = 20°. Encontre as razões de 
contato transversal e axial. 

13-32 Uma engrenagem helicoidal de 79 dentes e ângulo de hélice de 30 graus está 
acoplada a um pinhão de 20 dentes. O p d = 6 e cf) = 20°. Encontre as razões de 
contato transversal e axial. 

13-33 Se o conjunto de engrenagens no Problema 13-31 transmite 135 HP no pinhão a 
1200 rpm, encontre o torque em cada eixo. 

13-34 Se o conjunto de engrenagens no Problema 13-32 transmite 30 kW no pinhão a 
1200 rpm, encontre o torque em cada eixo. 

13-35 Dimensione as engrenagens helicoidais no problema 13-33 para um coeficiente 
de segurança de flexão de pelo menos 2 supondo um torque contínuo, um ângu¬ 
lo de pressão 25°, dentes de profundidade completa, índice de qualidade de 9, 
um pinhão de aço AISI 4140 e uma engrenagem de ferro fundido da classe 40. 

13-36 Dimensione as engrenagens helicoidais no problema 13-34 para um coeficiente 
de segurança de flexão de pelo menos 2,5 supondo um torque contínuo, um 
ângulo de pressão 20°, dentes de profundidade completa, índice de qualidade de 
11, um pinhão de aço AISI 4340 e uma engrenagem de ferro nodular A-7-d. 

13-37 Dimensione as engrenagens helicoidais no problema 13-33 para um coeficien¬ 
te de segurança de superfície de pelo menos 1,6 supondo um torque contínuo, 
um ângulo de pressão 25°, dentes de profundidade completa, índice de quali- 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em itá¬ 
lico são problemas de projeto. 
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* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. Problemas numerados em itá¬ 
lico são problemas de projeto. 


dade de 9, um pinhão de aço AISI 4140 e uma engrenagem de ferro fundido da 
classe 40. 

13-38 Dimensione as engrenagens helicoidais no problema 13-34 para um coeficien¬ 
te de segurança de superfície de pelo menos 1,2 supondo um torque contínuo, 
um ângulo de pressão 20°, dentes de profundidade completa, índice de quali¬ 
dade de 11, um pinhão de aço AISI 4340 e uma engrenagem de ferro nodular 
A-7-d. 

13-39 Um conjunto de engrenagens cônicas retas de 90 graus é necessário para dar 
uma redução de 3:1. Determine os ângulos do cone de referência, diâmetros de 
referência, forças nas engrenagens se o pinhão de ângulo de pressão de 25° tiver 
15 dentes dep d = 4 e a potência transmitida for 8 hp no pinhão a 550 rpm. 

13-40 Um conjunto de engrenagens cônicas retas de 90 graus é necessário para dar 
uma redução de 6:1. Determine os ângulos do cone de referência, diâmetros 
de referência, forças nas engrenagens se o pinhão de ângulo de pressão de 
20° tiver 20 dentes de p d = 8 e a potência transmitida for 3 kW no pinhão a 
900 rpm. 

13-41 Um conjunto de engrenagens cônicas espirais de 90 graus é necessário para 
dar uma redução de 8:1. Determine os ângulos do cone de referência, diâme¬ 
tros de referência, forças nas engrenagens se o pinhão de ângulo de pressão de 
20° tiver 21 dentes de p d = 10 e a potência transmitida for 2,5 kW no pinhão a 
1100 rpm. 

13-42 Um conjunto de sem-fim de 1 entrada tem d= 2,00 in, p x = 0,25 in e m G = 40. 
Encontre o avanço, ângulo de avanço, diâmetro da engrenagem sem-fim e dis¬ 
tância entre centros. Ele será de travamento automático? A velocidade de entra¬ 
da é 1100 rpm. 

13-43 Um conjunto de sem-fim de 2 entradas tem d = 2,50 in, p x = 0,30 in e m G = 50. 
Encontre o avanço, ângulo de avanço, diâmetro da engrenagem sem-fim e dis¬ 
tância entre centros. Ele será de travamento automático? A velocidade de entra¬ 
da é 1800 rpm. 

13-44 Um conjunto de sem-fim de 3 entradas tem d = 60 mm, p x = 12 mm e m G = 60. 
Encontre o avanço, ângulo de avanço, diâmetro da engrenagem sem-fim e dis¬ 
tância entre centros. Ele será de travamento automático? A velocidade de entra¬ 
da é 2500 rpm. 

13-45 Determine a potência transmitida, torques e forças no engrenamento para o con¬ 
junto de sem-fim do Problema 13-42 se ele girar o sem-fim a 800 rpm. 

13-46 Determine a potência transmitida, torques e forças no engrenamento para o con¬ 
junto de sem-fim do Problema 13-43 se ele girar o sem-fim a 1200 rpm. 

13-47 Um conjunto de sem-fim de 2 entradas tem L = 2,00 in, C = 9,00 in, m G = 20 e 
o ângulo entre os eixos é 90°. Encontre os diâmetros de referência do sem-fim e 
da engrenagem sem-fim, o ângulo de avanço e o passo axial. 

13-48 Um conjunto de sem-fim de 5 entradas tem / = 20°, C = 2,75 in, N g = 33 e o ân¬ 
gulo entre os eixos é 90°. Encontre os diâmetros de referência do sem-fim e da 
engrenagem sem-fim, o ângulo de avanço e o passo axial. 

*13-49 Dimensione as engrenagens cônicas no problema 13-40 para um coeficiente de 
segurança de flexão de pelo menos 2,5, supondo torque contínuo, vida de cinco 
anos e dois tumos de trabalho, índice de qualidade 8 e pinhão e engrenagem de 
aço AISI 4140. 

13-50 Dimensione as engrenagens cônicas no problema 13-40 para um coeficiente de 
segurança mínimo para qualquer falha do pinhão ou engrenagem, supondo tor¬ 
que contínuo, vida de cinco anos e dois turnos de trabalho, índice de qualidade 8 
e pinhão e engrenagem de aço AISI 4140. 

13-51 Dimensione as engrenagens cônicas no problema 13-41 para um coeficiente de 
segurança de flexão de pelo menos 2,0, supondo um torque contínuo, vida de 
sete anos e três turnos de trabalho, índice de qualidade 8 e pinhão e engrenagem 
de aço AISI 4340. 
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Não saber é ruim; não querer saber é pior. 

Provérbio nigeriano 


14.0 INTRODUÇÃO 

Praticamente qualquer parte feita de um material elástico possui alguma “mola” 
dentro de si. O termo mola no contexto deste capítulo se refere a partes cons¬ 
truídas em configurações particulares para prover um intervalo de força dentro 
de um espaço significativo de deflexão e/ou para armazenar energia potencial. 
Molas são projetadas para prover uma força de tração, compressão ou um tor- 
que, ou principalmente para guardar energia, e podem ser dividas nessas quatro 
categorias gerais. Dentro de cada categoria, muitas configurações de molas são 
possíveis. Molas podem ser feitas de fio redondo ou retangular dobrado em al¬ 
guma forma adequada como de espira, ou de uma barra plana carregada como 
uma viga. A foto de abertura deste capítulo mostra algumas configurações de 
molas. Muitas configurações padronizadas para molas estão disponíveis como 
itens de estoque em catálogos de fabricantes de molas. É geralmente mais eco¬ 
nômico para o projetista utilizar uma mola de catálogo, se possível. Algumas 
vezes, contudo, a tarefa requer uma mola projetada segundo as necessidades do 
cliente. Essas molas podem desenvolver funções secundárias, como localização 
ou montagem de componentes. Em todos casos, o projetista deve entender e utili¬ 
zar apropriadamente a teoria de molas a fim de que possa especificar ou projetar 
a peça. A Tabela 14-0 define as variáveis utilizadas neste capítulo e faz referência 
à seção ou equação(ões) nas quais estas são utilizadas. 


14.1 CONSTANTE DE MOLA 

Independentemente da configuração da mola, esta possui uma constante de 
mola k, definida como a inclinação da sua curva força-deflexão. Se a inclinação 
for constante, a mola é linear e k pode ser definida como: 


k = 


F 

y 


(14.1) 
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A fotografia na página capitular é cortesia 
de Asssociated Spring, Barnes Group, Inc. 

Tabela 14-0 

Parte 1 de 2 

Variáveis usadas neste capítulo 



Símbolo 

Variável Unidades ips Unidades SI 

Ver 



A 

área 

in 2 

,__2 

m 

Eq. 14.8a 


C 

índice de mola 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.5 


d 

diâmetro de fio 

in 

m 

várias 


D 

diâmetro médio de espira 

in 

m 

várias 


D , 

diâmetro interno 

in 

m 

várias 


D 0 

diâmetro externo 

in 

m 

várias 


E 

módulo de elasticidade 

psi 

Pa 

várias 


F 

força ou carga 

lb 

N 

várias 


F 

carga alternante 

lb 

N 

Eq. 14.15 


F t 

tração inicial - mola de extensão 

lb 

N 

Eq. 14.20 


F m 

carga média 

lb 

N 

Eq. 14.15 


F tmx 

máxima carga variada 

lb 

N 

Eq. 14.15 


F mi „ 

mínima carga variada 

lb 

N 

Eq. 14.15 


/„ 

frequência natural 

Hz 

Hz 

Eq. 14.11 


g 

aceleração gravitacional 

in/s 2 

m/s 2 

várias 


G 

módulo de cisalhamento, módulo de 
rigidez 

psi 

Pa 

várias 


h 

altura de cone 

in 

m 

Eq. 14.35 


k 

razão ou constante de mola 

lb/in 

N/m 

Eq. 14.1 


K h 

fator de Wahl - flexão 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.23b 


K c 

fator de curvatura 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.10 


K s 

fator de cisalhamento direto 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.8b 


K m 

fator de cisalhamento para fio retangular 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.11a 


K w 

fator de Wahl - torção 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.9b 


L b 

comprimento do corpo - mola de 
extensão 

in 

m 

Eq. 14.19 


L f 

comprimento livre - mola de 
compressão 

in 

m 

várias 


L max 

comprimento de espira - mola de 
torção 

in 

m 

Ex. 14.3 


L, 

comprimento fechado - mola de 
compressão 

in 

m 

Ex. 14.3 


M 

momento 

lb-in 

N-m 

Eq. 14.27 


N 

número de espiras 

nenhuma 

nenhuma 

várias 


N a 

número de espiras ativas 

nenhuma 

nenhuma 

várias 


*/. 

coeficiente de segurança à fadiga - 
torção 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.16a 


N f b 

coeficiente de segurança à fadiga - 
flexão 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.34b 


N, 

número total de espiras 

nenhuma 

nenhuma 

várias 


N, 

coeficiente de segurança - escoamento 
estático 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.14 


r 

raio 

in 

m 

várias 

O autor deseja agradecer ao Associated 

R 

razão de tensão 

nenhuma 

nenhuma 

várias 

Spring, Barnes Group Inc., 10 Main St., 

Bristol, Conn., pela permissão para utilizar 


razão de diâmetro 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.35b 

material contido em seu Design Handbook: 

r f 

razão de força 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.15b 

Engineering Cuide to Spring Design, edição 
de 1987. 

s 

logaritimo natural para índide de mola C 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14-11 
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Tabela 14-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Parte 2 de 2 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

s f ,s í 

resistência de fadiga à flexão, 
resistência de endurança - R = -1 

psi 

Pa 

Eq. 14.34 

S f „ S e , 

resistência de fadiga torcional, 
resistência de endurança - R = -1 

psi 

Pa 

Eq. 14.17b 


resistências de fadiga torcional do fio - 
R = 0 

psi 

Pa 

Eq 14.12 

^fwb ’ ^ewb 

resistências à fadiga à flexão do fio - 
R = 0 

psi 

Pa 

Eq 14.33 

V s. 

resistências ao escoamento de 
cisalhamento, tração 

psi 

Pa 

Tabelas 

14-6, -13 

S„„ 

resistência média à torção para 10 3 
ciclos 

psi 

Pa 

Eq. 14.13 

S,„ 

limite de resistência ao cisalhamento 

psi 

Pa 

Eq. 14.4 

s„, 

limite de resistência à tração 

psi 

Pa 

Eq. 14.3 

t 

espessura 

in 

m 

Eq. 14.35 

T 

torque 

lb-in 

N-m 

Eq. 14.8a 

W 

peso 

lb 

N 

Eq. 14.11b 

y 

deflexão 

in 

m 

várias 

V 

coeficiente de Poisson 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 14.35 

e 

deflexão angular - torção 

rad 

rad 

Eq. 14.27 

y 

densidade em peso 

lb/in 3 

N/m 3 

Eq. 14.11 

a 

tensão normal (flexão) 

psi 

Pa 

Eq. 14.23a 

T 

tensão de cisalhamento 

psi 

Pa 

várias 

CO,, 

frequência natural 

rad/s 

rad/s 

Eq. 14.11a 


onde Fé a força aplicada e y a deflexão. Uma vez que a função deflexão pode 
ser sempre determinada para cada geometria conhecida e carregamento, e porque 
a função de deflexão expressa uma relação entre força aplicada e deflexão, ela 
pode facilmente ser rearranjada algebricamente para expressar k como escrito na 
Equação 14.1. 

A constante de mola pode ser um valor constante (mola linear) ou pode va¬ 
riar com a deflexão (mola não linear). Ambas têm suas aplicações, mas frequen¬ 
temente queremos uma mola linear para controlar o carregamento. Muitas confi¬ 
gurações de mola possuem constantes de mola constantes e, para algumas, essa 
constante pode ser nula (força constante). 

Quando várias molas são combinadas, a constante de mola resultante depen¬ 
de do fato de a combinação ser em série ou em paralelo. Combinações em série 
caracterizam-se por ter a mesma força presente em todas as molas com cada uma 
contribuindo um pouco com a deflexão total, como mostrado na Figura 14-la. 
As molas em paralelo têm todas a mesma deflexão e a força total é dividida in¬ 
dividualmente entre as molas, como mostrado na Figura 14-1 b. Para molas em 
paralelo, constantes de mola individuais são adicionadas diretamente: 

Kotai = K + k 2 + k 3 + ... + k n (14.2a) 

Para molas em série, as constantes de mola adicionam-se em forma inversa: 

1111 1 
-= — + — + — + ...+ — 
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F 

(a) Série 



(14.2/r) 


FIGURA 14-1 

Molas em série e em paralelo. 
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14.2 CONFIGURAÇÕES DE MOLA 

As molas podem ser classificadas de diferentes maneiras. A classificação segun¬ 
do os quatro tipos de carga mencionada na Seção 14.0 é uma forma. Uma outra 
considera a configuração física da mola. Utilizaremos este último procedimento. 
A Figura 14-2 mostra uma seleção de configurações de mola. Exemplos adicio¬ 
nais podem ser encontrados na referência 1. Molas de fio aparecem na forma de 
molas helicoidais de compressão, helicoidais de tração, helicoidais de torção 
e formas encomendadas. Molas planas são geralmente do tipo em balanço ou 
vigas biapoiadas, e podem ter diferentes formas. Molas arruela, ou prato, são 
apresentadas em grande variedade de estilos: curvadas, onduladas, dedo e Bel- 
leville. Molas enroladas planas podem ser do tipo motor (ou de relógio), voluta, 
ou molas de força constante. Discutiremos todas essas configurações brevemen¬ 
te e dimensionaremos algumas delas em detalhe. 

A Figura 1 4-2a mostra cinco formas de molas helicoidais de compressão. 
Todas fornecem uma força de compressão e são capazes de grandes deflexões. 
Costumam ser usadas em molas de retorno de válvulas em motores, molas de ma¬ 
trizes, etc. A forma-padrão tem um diâmetro de espira constante, passo constante 
(distância axial entre espiras) e constante de mola fixa. É a forma de mola mais 
comum, e existem diversos tamanhos disponíveis em prateleira de distribuidores. 
A maior parte delas é feita de fio de seção transversal circular, mas podem ser 
feitas de seção retangular também. O passo pode ser variado a fim de criar uma 
mola de constante variável. As espiras de baixa constante de mola se fecharão 
primeiro, aumentando a constante efetiva à medida que as espiras se tocam ou 
“aterrissam”. 

Molas cônicas podem ser construídas com uma razão de mola constante ou 
crescente. As suas constantes de mola são em geral não lineares, aumentando 
com a deflexão porque as espiras de menor diâmetro oferecem maior resistência 
à deflexão, enquanto as maiores defletem primeiro. Variando o passo das espiras, 
uma razão de mola quase constante pode ser obtida. A vantagem principal desse 
tipo de molas é a sua habilidade de fechar-se em uma altura tão pequena quanto 
o diâmetro de um fio quando as espiras se juntam. Molas em forma de barril 
e de ampulheta podem ser consideradas como duas molas cônicas justapostas, 
possuindo uma constante de mola não linear. As molas em forma de barril e 
de ampulheta são utilizadas principalmente para mudar a frequência natural de 
mola em relação àquela da forma padrão. 

A Figura 14-2Z? mostra uma mola helicoidal de extensão com ganchos em 
cada extremidade. Ela provê força de tração e admite grandes deflexões. Essas 
molas são normalmente utilizadas em fechadores de porta e contrabalanços (con¬ 
trapesos). O gancho possui tensões maiores que as espiras e normalmente falha 
primeiro. Qualquer coisa que for mantida suspensa pelo gancho cairá quando a 
mola de extensão falhar, tornando este projeto potencialmente inseguro. A Figura 
14-2c mostra uma mola de barra de estiramento, que resolve esse problema 
por meio de uma mola helicoidal de compressão utilizada no modo extensional. 
A barra de estiramento comprime a mola, e se esta quebra, ainda assim suportará 
a carga de maneira segura. A Figura 14-2 d mostra uma mola helicoidal de torção, 
que é enrolada de forma similar àquela da mola extensional, só que carregada por 
um esforço de torção (torque). Aplicações comuns deste tipo de mola incluem os 
contrabalanços de portas de garagem, ratoeiras, etc. Diferentes formas e detalhes 
de “pernas” são possíveis, neste caso. 

A Figura 14-2e mostra cinco variedades comuns de mola arruela, ou de 
prato. Todas proveem uma força de compressão e são normalmente utilizadas 
para carregar algo axialmente, como por exemplo fazer a terminação de curso em 
um mancai. Normalmente possuem pouca deflexão e, exceto no caso da Bellevil- 
le, podem fornecer apenas pequenas forças. A mola voluta mostrada na Figura 
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(a) Molas helicoidais de compressão. Compressão - intervalo amplo de carga e deflexão - fio redondo ou retangular. A mola 
padrão possui diâmetro, passo e constante de mola constantes. Molas tipo barril, em forma de ampulheta e molas de 
passo variável são utilizadas para minimizar sobresalto ressonante e vibração. Molas cônicas podem ser construídas 
com altura sólida mínima e com constante de mola constante ou crescente. 



( b) Mola helicoidal de extensão. Tração - 
intervalo amplo de carga e deflexão - 
fio redondo ou retangular, constante 
de mola constante. 


(c) Molas de barra de extensão. Tração - 
utilizam molas de compressão e barras 
extensão para fornecer extensão com 
segurança sob carga, degrau positivo. 


(d) Molas de torção. Torção - fio 
de redondo ou retangular- 

constante de mola 
constante. 



Belleville ondulada com fendas em dedo curvada 


(e) Molas arruela ou de prato. Tração - molas Belleville resistem a altas cargas com pequenas deflexões - constantes de mola podem 
ser escolhidas (constantes, que aumentam, que diminuem). Molas onduladas resistem a baixas cargas, apresentam pequenas 
deflexões e utilizam espaço radial limitado. Molas de fendas apresentam deflexões maiores que as Belleville. Molas em dedo 
são utilizadas para carga axial em mancais. Molas curvadas são utilizadas para fim de percurso axial. 



(f) Molas de voluta. 
Compressão - podem 
ter inerentemente um 
alto coeficiente de 
amortecimento 
por atrito. 


(g) 


Molas de viga. Compressão ou 
tração - ampla gama de carga, 
porém com pequenas deflexões - 
retangulares, em forma de viga 
em balanço ou biapoiadas. 


( h) Molas de potência ou motor. (/') 
Torção - exercem torque por 
várias voltas. Mostrada dentro 
de retentor e removida dele. 


Mola de força constante. 
Tração - deflexão extensa 
com constante de mola 
baixa ou nula. 


FIGURA 14-2 


Configurações de molas. (Adaptado de: Design Handbook: Engineering Cuide to Spring Design, 1987, Associated Spring, 
Barnes Group Inc., 10 Main St., Bristol, Conn., sob permissão.) 


14-2/fornece uma força de compressão, porém possui uma quantidade significa¬ 
tiva de atrito e histerese. 

A Figura 14-2 g mostra três variedades de molas de viga. Qualquer tipo de 
viga pode servir como mola. Vigas engastadas e biapoiadas são os tipos mais 
comuns. Uma mola de viga pode ter largura constante ou ter a forma trapezoidal 
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mostrada, por exemplo. A constante de mola e a distribuição de tensão podem ser 
controladas por meio de mudanças na largura ou altura ao longo do comprimento 
da mola. As cargas podem ser altas, mas as deflexões são limitadas. 

A Figura 14-2/? mostra um tipo de mola de potência, também chamada de 
mola motor ou mola de relógio. É utilizada primordialmente para guardar energia 
e fornecer torção. Relógios de corda e brinquedos utilizam este tipo de mola. A 
Figura 14-2? mostra uma mola de força constante utilizada para contrabalançar car¬ 
gas e retorno de carros de impressão de máquinas de escrever, e também para fabri¬ 
car motores de mola de torque constante. Elas fornecem grandes ciclos de deflexão 
a valores praticamente constantes de força de tração (constante de mola nula). 

Discutiremos o dimensionamento de alguns desses tipos de molas. Para mais 
informações sobre os outros tipo, ver a referência 1. 

14.3 MATERIAIS PARA MOLAS 

Existe uma quantidade limitada de materiais e ligas adequados para uso como 
material de mola. O material ideal para construção de molas deve ter uma resis¬ 
tência à tração alta, um ponto de escoamento alto e um módulo de elasticidade 
baixo a fim de proporcionar máximo armazenamento de energia (área sob a por¬ 
ção elástica da curva tensão-deformação). Para molas carregadas dinamicamen¬ 
te, as propriedades relacionadas com a resistência à fadiga são de importância 
primordial. Altas resistências à tração e escoamento podem ser obtidas em aços 
de médio a alto conteúdo de carbono e aços-liga, sendo esses os materiais mais 
comuns utilizados em molas, apesar do valor alto do módulo de elasticidade. 
Umas poucas ligas de aço inoxidável são adequadas para utilização em molas, 
como cobre berílio e bronze fósforo, entre as ligas de cobre. 

A maior parte das molas de uso não intenso é produzida com fio circular ou 
retangular feito de aço repuxado, trabalhado a frio, ou a partir de tiras planas finas 
laminadas a frio. Molas para uso intenso, como as que compõem a suspensão de 
veículos, são normalmente construídas de formas laminadas a quente ou forjadas. 
Os materiais utilizados em molas são geralmente endurecidos para obtenção da 
resistência adequada. Pequenas seções são encruadas em um processo de repuxa- 
mento a frio. Seções grandes sofrem geralmente tratamento térmico. Utilizam-se 
tratamentos térmicos de baixa temperatura (175 a 510°C) após a conformação 
para aliviar tensões residuais e estabilizar dimensões/ 11 até mesmo em partes de 
pequenas seções. Têmpera à alta temperatura seguida de revenimento é utilizada 
para endurecer grandes molas que devem ser conformadas na condição recozida. 

Arame de mola 

O arame de seção circular é de longe o material mais utilizado em molas. En- 
contra-se disponível em um conjunto de ligas e grande intervalo de tamanhos. 
O arame retangular está disponível apenas em uma classe limitada de tamanhos. 
Alguns arames comuns de liga com as suas descrições são mostrados na Tabela 
14-1, identificados por ambas as designações ASTM e SAE. Diâmetros comuns 
de arame disponíveis em estoque são mostrados na Tabela 14-2, juntamente com 
uma indicação dos intervalos de tamanhos disponíveis para as ligas comuns de 
aço, identificados pelo número ASTM. O projetista deve tentar utilizar esses ta¬ 
manhos para obter melhor custo e disponibilidade, embora outros tamanhos não 
mostrados também sejam utilizados. A Tabela 14-3 mostra os custos relativos de 
um conjunto de materiais usados em molas de arame redondo feitas de aço. 

Resistência à tração A relação entre o tamanho do arame e a resistência à tra¬ 
ção mostrada na Figura 14-3 identifica uma situação bem peculiar. Como discutido 
na Seção 2.7 e na Tabela 2-8, quando são utilizados materiais em seções transver- 
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Tabela 14-1 Materiais comuns para fio de mola 

Fonte: Referência 2 

N° ASTM 

Material 

N° SAE 

Descrição 

A227 

Fio repuxado a 
frio (encruado) 

1066 

Fio de mola mais barato e de uso mais geral. 
Adequado para carregamento, porém inadequado 
para carga de fadiga ou impacto. O intervalo de 
temperaturas vai de 0 a 120°C (250°F). 

A228 

Fio musical 

1085 

Material mais tenaz e de uso mais generalizado 
para molas de pequenas espiras. Resistência mais 
alta de tração e fadiga de todos os fios musicais. 
Intervalo de temperaturas de 0 a 120 °C (250°F). 

A229 

Fio revenido em 
óleo 

1065 

Aço de uso geral para molas. Menos custoso 
e disponível em tamanhos maiores que os fios 
musicais. Adequados para carga estática, mas 
inadequados para carga de fadiga ou impacto. 
Intervalo de temperatura de 0°C a 180°C (350°F). 

A230 

Fio revenido em 
óleo 

1070 

Qualidade de mola para válvula - adequado para 
carga de fadiga. 

A232 

Cromo vanádio 

6150 

Liga mais popular de aço para mola. Qualidade 
de mola para válvula - adequada para carga de 
fadiga. Também boa para cargas de choque e 
impacto. Para temperaturas até 220°C (425°F). 
Disponível na forma recozido e pré-revenido. 

A313(302) 

Aço inoxidável 

30302 

Adequado para aplicações de fadiga. 

A401 

Cromo de silício 

9254 

Qualidade de mola de válvula - adequado para 
carregamento de fadiga. Segunda resistência mais 
alta para fio musical e tem resistência mais elevada 
à temperatura máxima de até 220°C (425°F). 

B134, 260 

Latão de mola 

CA-260 

Baixa resistência - boa resistência à corrosão. 

BI 59 

Fósforo bronze 

CA-510 

Resistência mais alta que a do latão - melhor 
resistência à fadiga - boa resistência à corrosão. 

Não pode ser tratado termicamente ou dobrado 
ao longo dos grãos. 

B197 

Berílio cobre 

CA-172 

Resistência maior que a do latão - melhor 
resistência à fadiga - boa resistência à corrosão. 
Pode ser tratado termicamente ou dobrado ao 
longo dos grãos. 

- 

Inconel X-750 

- 

Resistência à corrosão. 


Tabela 14-3 Custos relativos de fios comuns de molas 

Fonte: Referência 1 



Custo relativo de fio de 2 mm de diâmetro (0,08 in) 

N° ASTM 

Material 

Usina 

Armazém 

A227 

Fio repuxado a frio 

1,0 

1,0 

A229 

Fio revenido em óleo 

1,3 

1,3 

A228 

Fio musical 

2,6 

1,4 

A230 

Fio revenido em óleo 

3,1 

1,9 

A401 

Cromo silício 

4,0 

3,9 

A313 (302) 

Aço inoxidável 302 

7,6 

4,7 

BI 59 

Fósforo bronze 

8,0 

6,7 

A313 (631) 

Aço inoxidável 17-7ph 

11,0 

8,7 

B197 

Berílio cobre 

27,0 

17,0 

- 

Inconel X-750 

44,0 

31,0 


Tabela 14-2 

Diâmetros preferenciais de fio 


US(in) 


SI (mm) 


0,004 

0,005 

0,006 

0,008 

0,010 

0,012 

0,014 

0,016 

0,018 

0,020 

0,022 

0,024 

0,026 

0,028 

0,030 

0,035 

0,038 

0,042 

0,045 

0,048 

0,051 

0,055 

0,059 

0,063 

0,067 

0,072 

0,076 

0,081 

0,085 

0,092 

0,098 

0,105 

0,112 

0,125 

0,135 

0,148 

0,162 

0,177 

0,192 

0,207 

0,225 

0,250 

0,281 

0,312 

0,343 

0,362 

0,375 

0,406 

0,437 

0,469 

0,500 

0,531 

0,562 

0,625 


in 

CM 

IN 

< 


O 

< 


0,10 

0,12 

0,16 

0,20 

0,25 

0,30 

0,35 

0,40 

0,45 

0,50 

0,55 

0,60 

0,65 

0,70 

0,80 

0,90 

1,00 

1,10 

1,20 

1,40 

1,60 

1,80 

2,00 

2,20 

2.50 

2,80 

3,00 

3.50 

4,00 

4.50 
5,00 

5.50 

6,00 

6.50 
7,00 
8,00 
9,00 


10,0 

11,0 

12,0 

13,0 

14,0 

15,0 

16,0 
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Diâmetro de fio (in) 

0,004 0,008 0,020 0,040 0,080 0,200 0,400 0,800 



FIGURA 14-3 

Resistências mínimas sob tração de fios de mola - identificados pelo número ASTM. Ver a Tabela 14-1. (Fonte: Design 
Handbook: Engineering Cuide to Spring Design, 1987, Associated Spring, Barnes Group, Inc., Bristol Conn.) 


sais muito pequenas, a resistência teórica de suas ligações atômicas, bastante alta, 
é aproximada. Assim, a resistência à tração de arames de aço bem finos é bastante 
elevada. O mesmo aço que pode quebrar a 200000 psi em um arame de 0,3 in (7,4 
mm) de diâmetro de um espécime de teste pode apresentar aproximadamente o 
dobro de resistência depois de repuxado a frio para atingir um diâmetro de 0,010 
in (0,25 mm). O processo de estiramento a frio é responsável pelo encruamento e 
aumento de resistência do material à custa de grande parte da sua ductilidade. 

A Figura 14-3 é um gráfico semilogarítmico da resistência de arames versus 
diâmetro resultante de grande quantidade de testes da Associated Spring, Barnes 
Group Inc. Os dados de cinco dos materiais mostrados na figura podem ser des¬ 
critos com grande grau de aproximação com uma função exponencial da forma 

S ut = Ad b (14.3) 


Tabela 14-4 Coeficientes e expoentes para a Equação 14.3 

Fonte: Referência 1 

N° ASTM 

Material 

Intervalo 

Expoente b 

Coeficiente A 

Fator de correlação 

mm 

in 

MPa 

psi 

A227 

Repuxado a frio 

0,5-16 

0,020-0,625 

-0,182 2 

1753,3 

141040 

0,998 

A228 

Fio musical 

0,3-6 

0,010-0,250 

-0,162 5 

2153,5 

184649 

0,9997 

A229 

Revenido em óleo 

0,5-16 

0,020-0,625 

-0,183 3 

1831,2 

146780 

0,999 

A232 

Cromo-v 

0,5-12 

0,020-0,500 

-0,145 3 

1909,9 

173128 

0,998 

A401 

Cromo-s 

0,8-11 

0,031-0,437 

-0,093 4 

2059,2 

220779 

0,991 
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Diâmetro de fio (mm) 


0 2 4 6 8 10 12 14 16 



FIGURA 14-4 


S u , 

(MPa) 


Resistências mínimas à tração de fios de mola de aço geradas a partir da Equação 14.3 e da Tabela 14-4. 


onde A e b são definidos na Tabela 14-4 para materiais de arame nos interva¬ 
los de diâmetro especificados. Essas funções empíricas fornecem uma maneira 
conveniente de calcular as resistências à tração de arames de aço dentro de um 
programa de cálculo de molas e permitem uma iteração rápida para chegar a 
uma solução adequada. Na Figura 14-4, essas funções empíricas de resistência 
são plotadas para mostrar, em eixos lineares, a mudança em resistência com a 
redução do diâmetro. 

Resistência ao cisalhamento Testes bastante abrangentes mostraram que uma 
estimativa razoável do limite 8 de resistência à torção* de materiais usados comu- 
mente em molas é de 67% do limite de resistência do material. 1111 

S„ s = 0,67 S ut (14.4) 


Material para molas planas 

Tiras de aço de médio carbono ou de alto carbono são o elemento normalmente 
utilizado para construir molas planas (de viga), volutas, molas de relógio e potên¬ 
cia, molas em forma de arruelas (Belleville), etc. Quando a resistência à corrosão 
é necessária, ligas de aço inoxidável 301, 302 e 17-7ph, berílio cobre ou fósforo 
bronze também são utilizadas para molas planas. 

Aços laminados a frio AISI 1050, 1065, 1074 e 1095 são as ligas de pe¬ 
ças de estoque planas normalmente utilizadas. Estas peças estão disponíveis nas 
condições pré-revenida ou recozida e referidas como endurecidas a 1/4, 1/2, 3/4 
e valor completo. As duas formas de revenido menos intensas podem ser pron¬ 
tamente conformadas (dobradas) na forma necessária, porém as mais intensas 
possuem menos conformabilidade. Aços de endurecimento completo podem ser 
conformados em contornos suaves, mas não podem ser dobrados até raios muito 
pequenos. A vantagem de conformar tiras de aço pré-endurecidas consiste em 
evitar o uso de tratamento térmico de distorção da parte conformada. Se dobras 
fortes são requeridas, será preciso utilizar material recozido e então endurecido 
após conformação. 


5 N. de T.: Na literatura técnica, os termos 
resistência máxima e limite de resistência 
são sinônimos. 

* Observe que isso relaciona o limite de 
resistência em cisalhamento ao limite de re¬ 
sistência em tração. É uma relação diferente 
daquela do critério da energia de distorção 
(von Mises), que relaciona as resistências de 
escoamento em cisalhamento e tração na 
forma S,, s = 0,577 S y . 

O fator da Equação 14.4 difere dos fatores 
sugeridos na Equação 2.5b, que fornece 
razões gerais do limite de resistência ao 
cisalhamento ao limite de resistência de ten¬ 
são. O fator da Equação 14.4 baseia-se em 
testes extensivos de materiais de molas que 
foram trabalhados a frio por seu processo 
de desenho. Isso deve ser levado em conta 
para a diferença na resistência ao cisalha¬ 
mento. Em qualquer evento, as diferenças 
nos números divulgados indicam incertezas 
envolvidas na estimativa das resistências de 
material sem teste sob condições realistas 
de carga. A Equação 14.4 é resultado de 
muitos testes de dados sobre um determi¬ 
nado tipo de elemento e material sob carga 
controlada. Como tal, deve ser lembrado 
como uma boa estimativa para esta situa¬ 
ção. Não deve, no entanto, ser simples¬ 
mente aplicada a diferentes materiais ou 
aplicações. 
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Dureza Rockwell (HRC) 


FIGURA 14-5 


Resistência à tração contra dureza de tiras de aço de mola temperado e revenido. (Fonte: Referência 1.) 


O processo de conformação a frio cria uma “granulação” no material de ma¬ 
neira análoga (porém muito menos pronunciada) que os grãos da madeira. Da 
mesma maneira que a madeira irá fraturar prontamente se dobrada ao longo de 
um grão, metais não permitirão dobras de raio pequeno ao longo de “seus grãos” 
sem fraturar-se. A granulação se estende na direção de laminação, a qual, para 
materiais de estoque com forma de tiras, localiza-se ao longo de seu eixo. Assim, 
componentes conformadas a partir de lâminas de metal com contornos agudos 
devem ser dobradas através dos grãos. Se forem necessárias dobras ortogonais, 
o grão deve ser orientado a 45° com as dobras. Um fator adimensional de flexão 
2 /• / t (onde réo raio de dobramento eia espessura da peça) é definido como 
indicativo de conformabilidade relativa. Valores pequenos de 2 r /1 indicam maior 
conformabilidade. Tiras de aço endurecidas a 3/4 ou com endurecimento comple¬ 
to fraturarão se dobradas ao longo do grão. 



0,060 

0,050 

0,040 

0,030 

0,020 

0,010 


C/3 

(D 


FIGURA 14-6 

Raios mínimos de flexão transversal (através de grãos) para diversos revenidos e espessuras de aços de mola revenidos. 
(Fonte: Referência 1.) 
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Tabela 14-5 Propriedades típicas de tiras de liga revenida de mola 

Fonte: Referência 1 

Material 

Sut MPa 
(ksi) 

Dureza 

Rockwell 

Elongação 

% 

Fator de 
coeficiente 

EGPade 
flexão (Mpsi) 

Poisson 

Aço de mola 

1700 (246) 

C50 

2 

5 

207 (30) 

0,30 

Aço inox 301 

1300 (189) 

C40 

8 

3 

193 (28) 

0,31 

Aço inox 302 

1300 (189) 

C40 

5 

4 

193 (28) 

0,31 

Monel 400 

690 (100) 

B95 

2 

5 

179 (26) 

0,32 

Monel K500 

1200 (174) 

C34 

40 

5 

17,9 (26) 

0,29 

Inconel 600 

1040 (151) 

C30 

2 

2 

214 (31) 

0,29 

Inconel X-750 

1050 (152) 

C35 

20 

3 

214 (31) 

0,29 

Berílio cobre 

1300 (189) 

C40 

2 

5 

128 (18,5) 

0,33 

Ni-Span-C 

1400 (203) 

C42 

6 

2 

186 (27) 

- 

Latão CA 260 

620 (90) 

B90 

3 

3 

11 (16) 

0,33 

Fósforo bronze 

690 (100) 

B90 

3 

2,5 

103 (15) 

0,20 

17-7PH RH950 

1450 (210) 

C44 

6 

plano 

203 (29,5) 

0,34 

17-7PH Cond. C 

1650 (239) 

C46 

1 

2,5 

203 (29,5) 

0,34 


As tiras de aço para molas são produzidas para ter uma dureza especificada 
que se relaciona com a sua resistência à tração. A Figura 14-5 mostra um gráfico 
da resistência à tração contra a dureza para aços temperados e para aços revenidos. 
Qualquer que seja o nível de conteúdo de carbono encontrado nos aços de mola 
AISI mostrados acima, estes podem ser endurecidos a valores no intervalo mostra¬ 
do na Figura 14-5, o que significa que é a dureza final e não o conteúdo de carbono 
o fator que define a resistência à tração. A Tabela 14-5 mostra a resistência, a du¬ 
reza e os fatores de flexão de alguns materiais comuns utilizados em molas planas. 

A Figura 14-6 mostra os raios mínimos de flexão que molas planas de aço 
podem suportar na transversal ao grão. Três intervalos de resistência de aços são 
mostrados como bandas que dependem da espessura e dureza do material. Eles 
correspondem a três pontos retirados da parte superior da Figura 14-5. As linhas 
representam raios mínimos de dobramento dos aços que essas linhas interceptam. 
A interpolação pode ser feita tanto entre linhas quanto entre bandas. 

14.4 MOLAS HELICOIDAIS DE COMPRESSÃO 

A mola helicoidal de compressão mais comum é de diâmetro de espira constante, 
passo constante e seção de fio circular, como mostrado na Figura 14-2a. Chama¬ 
remos ela de mola helicoidal de compressão padrão (HCS). Outras formas de ar¬ 
ranjo são possíveis, como o cônico, em forma de barril, de ampulheta e de passo 
variável, como mostrado também na Figura 14-2a. Todas fornecem uma força de 
compressão. Uma mola helicoidal pode ter espiras tanto de mão esquerda quanto 
direita. 

Exemplos de molas, bem como parâmetros dimensionais para molas heli¬ 
coidais padronizadas, são mostrados na Figura 14-7. O diâmetro do fio é d, o 
diâmetro médio da espira é D, e essas duas dimensões, juntamente com o com¬ 
primento livre L f e o número de espiras N t ou o passo de espiras p, são utiliza¬ 
das para definir a geometria da mola para fins de cálculo e fabricação. O diâmetro 
externo D 0 e o diâmetro interno D i são de interesse principalmente para definir o 
tamanho mínimo de furo no qual se encaixa ou o tamanho máximo de pino sobre 
o qual pode ser colocada. Eles são encontrados adicionando ou subtraindo o diâ¬ 
metro do fio de mola d ao diâmetro médio da espira D, respectivamente. As fol- 
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Número de espiras = N t 



FIGURA 14-7 

(a) Exemplos de molas e 

(b) parâmetros dimensionais para 
molas helicoidais de compressão. 
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N. = N, 

(a) Extremidades 
simples 



N a = N,-l 

(b) Extremidades 

simples e esmerilhadas 



N a = N,-2 

( c ) Extremidades 
esquadrejadas 



N a = N,-2 

(d) Extremidades 
esquadrejadas 
e esmerilhadas 

FIGURA 14-9 

Quatro estilos de tratamento de 
extremidades de espiras para molas 
helicoidais de compressão. 



comprimento livre comprimento comprimento mínimo comprimento fechado 

montado de trabalho 


FIGURA 14-8 

Vários comprimentos de uma mola helicoidal de compressão em uso. 


gas diametrais mínimas recomendadas entre D a e um furo ou entre /.X e um pino 
são de 0,10 D para D < 0,5 in (13 mm) ou 0,05 D para D > 0,5 pol (13 mm)! 11 

Comprimento de molas 

As molas de compressão têm diversos comprimentos e deflexões de interesse, como 
mostrado na Figura 14-8. O comprimento livre, L f , é o comprimento global da 
mola na condição descarregada, isto é, como fabricada. O comprimento montado, 
L a , é o comprimento da mola depois de instalada à deflexão inicial, y inidal . A deflexão 
inicial juntamente com a constante de mola determina a quantidade de força de pré- 
-carga necessária à montagem da mola. A carga de trabalho é aplicada para com¬ 
primir adicionalmente a mola até a sua deflexão de trabalho, y tmhaIho . O compri¬ 
mento mínimo de trabalho, L m , é a menor dimensão à qual se reduz a mola quando 
em serviço. O comprimento fechado ou altura sólida, L s , é o seu comprimento 
quando comprimida ao ponto de todas as suas espiras se tocarem. O limite de in¬ 
terferência, y inu;r[ , é a diferença entre o comprimento mínimo de trabalho e a altura 
fechada, expresso como uma porcentagem da deflexão de trabalho. Um valor míni¬ 
mo de interferência de 10-15% é recomendado para evitar que se atinja a altura de 
fechamento em serviço com molas fora de tolerância ou com deflexões excessivas. 

Detalhes de extremidade 

Flá quatro tipos de detalhes de extremidade disponíveis para molas helicoidais 
de compressão: extremidade simples, extremidade simples esmerilhada, extre¬ 
midade esquadrejada e extremidade em esquadro esmerilhada, como mostrado 
na Figura 14-9. Extremidades simples resultam do corte simples das espiras dei¬ 
xando as extremidades com o mesmo passo que o resto da mola. Essa é a forma 
mais barata de terminação, porém fornece um alinhamento pobre com relação à 
superfície contra a qual a mola é pressionada. As extremidades podem ser esme¬ 
rilhadas para ficarem planas e perpendiculares ao eixo da mola e, portanto, para 
produzir uma superfície normal para aplicação de carga. Esquadrejar as extre¬ 
midades envolve levar as espiras de extremidade ao escoamento para torná-las 
planas e remover os seus passos. Isso melhora o alinhamento. Uma superfície 
plana na espira de extremidade de pelo menos 270° é recomendada para operação 
adequada. 111 Esquadrejar e esmerilhar (esq & esm) combinadamente produz uma 
superfície plana de 270-330° para aplicação de carga. E o tratamento mais custo¬ 
so de extremidade, contudo é recomendado para molas de máquinas a menos que 
o diâmetro do fio seja muito pequeno (< 0,02 in ou 0,5 mm), caso em que elas 
devem ser esquadrejadas, porém sem esmerilhamento. 111 
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Espiras ativas 

O número total de espiras, N p pode ou não contribuir para a deflexão, dependen¬ 
do do tratamento de extremidade. O número de espiras ativas, N a , é necessário 
para se realizarem os cálculos. Extremidades esquadrejadas efetivamente remo¬ 
vem duas espiras de participação ativa na deflexão. Esmerilhamento por si só já 
remove uma espira ativa. A Figura 14-9 mostra as relações entre o número total 
de espiras, N t , e o número de espiras ativas, N a , para cada umas das quatro termi¬ 
nações possíveis. O número calculado de espiras ativas é normalmente arredon¬ 
dado para o 1/4 mais próximo, uma vez que o processo de fabricação não pode 
sempre atingir precisão melhor que esta.* 

índice de mola 

O índice de mola, C, é a razão entre o diâmetro de espira, D,e o diâmetro de fio, d. 

C = ^ (14.5) 

a 

O intervalo preferido para C está entre 4 e 12. 11 Quando C < 4, a mola é de difícil 
fabricação; quando C > 12, tem propensão à flambagem e também se entrelaça 
facilmente quando manipulada em quantidades. 


Deflexão de mola 

A Figura 14-10 mostra uma porção de uma mola de espira helicoidal com cargas 
de compressão aplicadas. Observe que, ainda que a carga sobre a mola seja de 
compressão, o fio de mola está sob torção, uma vez que a carga em qualquer 
espira tende a torcer o fio com relação ao seu eixo. Um modelo simplificado 
desse carregamento, desconsiderando a curvatura do fio, é aquele de uma barra 
de torção como mostrado na Figura 4-28. Uma mola helicoidal de compressão é, 
de fato, uma barra de torção enrolada em uma forma de hélice, que a empacota 
melhor. A deflexão de uma mola helicoidal de compressão com fio redondo é 


8FD N n 
y ~ d*G 


(14.6) 


onde Fé a força axial aplicada na mola, D o diâmetro médio das espiras, d o diâme¬ 
tro do fio, N a o número de espiras ativas e G o módulo de cisalhamento do material. 


Constante de mola 

A equação para cálculo da constante de mola é encontrada a partir do rearranjo 
da equação de deflexão: 


F = d^G 
y ~ 8 D 3 N a 


(14.7) 


A mola helicoidal de compressão padrão de espira constante possui uma constan¬ 
te de mola k que é essencialmente linear durante a maior parte do seu intervalo 
de operação, como mostrado na Figura 14-11. Uns poucos percentuais no início 
e no fim de sua deflexão têm uma constante não linear. Quando a mola atinge o 
seu comprimento fechado, L s , todas as espiras estão em contato e a constante de 
mola se torna a rigidez das espiras sólidas em compressão. A constante de mola 
deve ser definida no intervalo compreendido entre 15% e 85% de sua deflexão 
total 1 ' 1 e seu intervalo de deflexão de trabalho L a - L m mantido naquela região (ver 
a Figura 14-8). Observe que as molas que são enroladas com passo ou diâmetro 
de espira variável sobre seu comprimento,como aquelas mostradas na Figura 14- 
2a, podem ter uma constante de mola não constante com deflexão. 



FIGURA 14-10 

Forças e torques nas espiras de uma 
mola helicoidal de compressão. 


força 



0 15 85 100 

% deflexão 

FIGURA 14-11 

Curva força-deflexão de uma mola 
helicoidal de compressão padrão. 
(Adaptado da referência 1.) 


* Algumas máquinas modernas de enrolar 
molas com servo-controle podem obter pre¬ 
cisão de espira de 1 /10. 
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(a) Distribuição das tensões 
de cisalhamento direto 
através da seção 



(b) Distribuição das tensões 
de cisalhamento torcional 
através da seção 



(c) Tensões combinadas 
de cisalhamento direto 
e de torção 



(d) Efeitos de concentração 
de tensão na borda interna 

FIGURA 14-12 

Distribuições de tensões através 
do fio em uma mola helicoidal de 
compressão. 


Tensões em espiras de molas helicoidais de compressão 

O diagrama de corpo-livre da Figura 14-10 mostra que existirão duas compo¬ 
nentes de tensão em cada seção transversal de uma espira: uma tensão de cisa¬ 
lhamento por torção devida ao torque, T, e uma tensão de cisalhamento devido à 
força cortante, F. Essas duas tensões de cisalhamento possuem as distribuições, 
através da seção transversal, mostradas nas Figuras 14-1 2a e 14-12 b. Essas duas 
tensões se adicionam diretamente e a máxima tensão de cisalhamento ocorre na 
fibra interior da seção transversal do fio, como mostrado na Figura 14-12c. 

-Tr F _ F(Dl2){dl2) F 

J A nd 4 /32 nd 2 / 4 

' (14.8a) 

8 FD 4F 

-- f 1 - 2 

nd nd" 


Podemos substituir a expressão do índice de mola, C, da Equação 14.5 na Equa¬ 
ção 14.8a. 


8FC 4F_ _ 8 FC + 4 F 
nd~ nd 2 nd 2 


8FC| 

)+—j 

| = 8ED| 


nd 2 ' 

S 2 c) 

nd 3 ' 

v c ) 


„ 8 FD , „ (, 0,5^ 

Tmax = Ks onde Ks = t + 48/7 


Esta manipulação colocou o termo de cisalhamento direto da Equação 14.8a na 
forma de um fator de cisalhamento direto K s . As duas equações são idênticas 
em valor, mas a segunda versão (Equação 14.86) é preferida. 

Se o fio fosse reto e submetido à combinação de força cortante direta, F, e tor¬ 
que, T, mostrados na Figura 14-10, a Equação 14.8 seria uma solução exata. Con¬ 
tudo, esse fio é curvado na forma de uma espira. Aprendemos na Seção 4.10 que 
vigas curvas têm concentração de tensão na superfície interna de curvatura. Embo¬ 
ra a nossa mola não seja carregada como uma viga, o mesmo raciocínio se aplica e 
existem tensões maiores na superfície interna da espira. Wahl [31 determinou o fator 
de concentração de tensões para fio redondo e definiu o fator K w , que inclui tanto o 
efeito das tensões diretas de cisalhamento quanto a concentração de tensões devido 
à curvatura, o que é valido para um fio redondo com C > 1,2. [51 


4C - 1 0,615 

(14.9a) 

4C-4 ' C 

■ -K SFD 

max v w ,3 

(14.9 b) 


nd 


Esta tensão combinada é mostrada na Figura 14.12<£ 

Uma vez que o fator de Wahl inclui ambos os efeitos, podemos separá-los em 
um fator de curvatura K c e em um fator de tensão de cisalhamento direta K, usando 


k=kk- 


K, 


K. 


(14.10) 


Se uma mola é carregada estaticamente, então o critério de falha a ser consi¬ 
derado é o escoamento. Se o material escoa, a concentração de tensões local que 
é relacionada ao fator de curvatura, K c , será liberada e a Equação I 4.8/j pode ser 
utilizada para levar em conta somente as tensões diretas. Porém, se a mola for 
carregada dinamicamente, então a falha será por fadiga a níveis de tensão bastante 
menores que aqueles correspondentes à tensão de escoamento, e a Equação 14.96 
deve ser utilizada para incorporar tanto o efeito de curvatura quanto aquele das 
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tensões diretas. Em caso de carregamento de fadiga com a presença tanto de cargas 
médias quanto alternadas, a Equação 14.8/? pode ser utilizada para calcular a com¬ 
ponente de tensão média e a Equação 14.% para a componente alternada de tensão. 


Molas de espira helicoidal de fio não redondo 

O fio redondo é, de longe, o material mais comum para molas de espira helicoi¬ 
dal. No entanto, o fio quadrado ou retangular é, às vezes, usado quando mais 
capacidade de carga é necessária e isso não pode ser obtido com fio redondo em 
um espaço limitado. Isso se dá porque, para uma determinada dimensão de seção 
transversal, uma seção transversal quadrada tem maior área de momento de inér¬ 
cia, permitindo que a mesma resistência de material sustente uma carga maior 
no mesmo nível de tensão. A desvantagem é que o fio quadrado ou retangular 
pode ter maior concentração de tensão a partir da curvatura da espira do que o fio 
redondo, e a equação de Wahl (14.9a) não se aplica. 

O Handbook ofSpring Design 161 informa fatores de concentração de tensão 
para algumas seções não redondas. Cornwell 151 desenvolveu expressões para fa¬ 
tores de concentração de tensão em fio retangular e em fio de seção transversal 
arbitrária, como um membro curvado sujeito a torção combinada e carga direta 
de cisalhamento. A análise por elemento finito (FEA) foi feita em formas retan¬ 
gulares sólidas e rasas, vigas em I, canais em C e Z e Ts com valores do índice 
da mola sobre o intervalo 1,2 < C < 10. Fatores de concentração de tensão para 
formas redondas calculadas por esse método estão de acordo com a equação de 
Wahl, verificando o método. 

Ainda que a concentração de tensão em uma seção circular seja sempre 
maior na borda interna da espira, isso não é sempre verdadeiro no que diz respei¬ 
to a seções transversais retangulares. Se elas estão enroladas “no plano”, a maior 
concentração de tensão estará na borda interna, mas se estiverem “enroladas na 
borda”, a maior concentração de tensão poderá ocorrer dentro da profundidade 
da seção. Isso também é verdadeiro com cantos reentrantes como Ts. Os dados 
de concentração de tensão gerados pela análise por elemento finito para seções 
retangulares sólidas tinham a curva ajustada para gerar uma equação para a razão 
entre a tensão de máximo cisalhamento local na seção para a tensão nominal: 


K m 


Í5 0 — 5 , 1 í+5 2 j — S 3 s +S 4 s 


(14.11a) 


onde s = ln(C) e os valores para Si podem ser encontrados na Tabela 14-6 na 
qual b eh são as dimensões da seção transversal retangular com h sendo para¬ 
lelo ao eixo da espira. Essa equação reproduz e estende os resultados tabulares 
apresentados na Referência 6. 

A tensão em uma mola helicoidal de compressão retangular pode ser encon¬ 
trada a partir de 


T K m K 2 FD 
bh 2 


(14.11/7) 


A deflexão é 


y = 


FD 3 N a 

bh 3 G 


(14.11c) 


e a constante da mola é: 


k 


F „ bh 3 G 
y D 3 N a 


(14.11c/) 


onde Fé a força da mola, D é o diâmetro médio da espira, G é o módulo do cisa¬ 
lhamento e K rw vem da Equação 14.1 la. K t e K 2 são encontrados na Tabela 14-7. 
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Tabela 14-6 

Parâmetros de curva para concentração de tensão em seções 
transversais retangulares no cisalhamento 151 

blh 

So 

Si 



s 4 

1/20 

1,9128 

3,5104 

3,1247 

1,3315 

0,2123 

1/10 

1,8908 

3,4673 

3,0834 

1,3129 

0,2093 

1/8 

1,8762 

3,4879 

3,1492 

1,3592 

0,2192 

1/6 

1,8555 

3,4495 

3,1234 

1,3517 

0,2184 

1/4 

1,7984 

3,4031 

3,1335 

1,3760 

0,2253 

1/3,5 

1,7812 

3,3661 

3,1067 

1,3684 

0,2246 

1/3 

1,7737 

3,2849 

2,9623 

1,2741 

0,2045 

1/2,5 

1,7340 

3,2187 

2,9178 

1,2607 

0,2031 

1/2 

1,7090 

3,1197 

2,8074 

1,2111 

0,1951 

1/1,5 

1,6862 

2,9657 

2,6014 

1,1029 

0,1752 

1/1 

1,6844 

2,8219 

2,4577 

1,0591 

0,1721 

1,5/1 

1,5381 

2,6479 

2,2312 

0,9670 

0,1614 

2/1 

1,4268 

2,3349 

1,7867 

0,7321 

0,1220 

2,5/1 

1,3610 

2,0761 

1,3481 

0,4480 

0,0628 

3/1 

1,3350 

2,0087 

1,2315 

0,3597 

0,0421 

3,5/1 

1,3053 

1,8913 

1,0961 

0,2831 

0,0261 

4/1 

1,2941 

1,8802 

1,1094 

0,2869 

0,0250 

6/1 

1,3089 

2,2639 

1,9437 

0,8026 

0,1240 

8/1 

1,2465 

2,2094 

2,1381 

0,9873 

0,1660 

10/1 

1,1545 

1,8620 

1,8344 

0,8908 

0,1568 

20/1 

0,7530 

-0,2210 

-0,8708 

-0,4760 

-0,0822 


Tensões residuais 

Quando um fio é dobrado na forma de uma hélice, tensões residuais de tração 
são desenvolvidas na superfície interior enquanto tensões residuais de compres¬ 
são ocorrem na superfície externa. Nenhuma dessas tensões residuais é benéfica. 
Elas podem ser removidas por tratamentos de remoção de tensões (recozimento) 
aplicados à mola. 


Ajuste Tensões residuais benéficas podem ser introduzidas por meio de um 
processo chamado de maneira confusa tanto de “remoção de ajuste, deformação 
permanente” quanto de “ajuste, encruamento de mola” pelos fabricantes. O ajus- 


Tabela 14-7 

Fatores de forma para molas de fio 

te de mola pode aumentar a sua capacidade de carga estática em 45-65% e dupli¬ 
car a capacidade de armazenamento de energia por libra de material. 111 Esse pro- 

retangular 

b/h 

K, 

K , 

cesso consiste em comprimir a mola à sua altura fechada e produzir escoamento 
do material para introduzir tensões residuais benéficas. Lembre-se, da Seção 6.8, 


que a regra para introdução de tensões residuais benéficas é a que consiste em 
aplicar tensões em excesso ao material (escoamento) na mesma direção em que 

1,00 

0,180 

2,41 

1,50 

0,250 

2,16 

as tensões aplicadas em serviço irão atuar. A mola que sofreu ajuste perde uma 

1,75 

0,272 

2,09 

parte de seu comprimento livre, mas ganha os benefícios descritos acima. Para 

2,00 

0,292 

2,04 

obter as vantagens proporcionadas pelo ajuste, o comprimento inicial livre da 

2,50 

0,317 

1,94 

mola deve ser maior que aquele desejado (pós-ajuste) e deve ser projetado para 

3,00 

0,335 

1,87 

produzir uma tensão de altura fechada de cerca de 10 a 30% maior que a resistên- 

4,00 

0,358 

1,77 

cia ao escoamento do material. Uma quantidade de sobretensão menor que essa 

6,00 

0,381 

1,67 

não irá criar tensão residual suficiente. Mais de 30% de sobretensão traz poucos 

benefícios e aumenta a distorção. 111 
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A tensão permissível (isto é, a resistência) de uma mola que foi “ajustada” é 
significativamente maior que aquela de uma mola no estado de pós-enrolamento. 
Além disso, a Equação 14.8Z? com seu fator K s menor pode ser utilizada em lugar 
da Equação 14.9/? para calcular a tensão em uma mola “ajustada”, uma vez que 
para carregamento estático o escoamento alivia a curvatura devido à concentra¬ 
ção de tensões. O ajuste tem mais importância em molas carregadas estaticamen¬ 
te, mas também é importante em molas sob carregamento cíclico. 

Nem todas as molas comercializadas são ajustadas, já que isso aumenta seu 
custo. O projetista deve especificar ajuste se este for desejado. Não pressuponha 
que ele será feito automaticamente. Algumas vezes, uma operação de ajuste é es¬ 
pecificada como parte de um processo de montagem, não como parte do processo 
de fabricação da mola. Se for conveniente, uma mola pode ser deliberadamente 
levada à sua altura de fechamento antes de ser montada em sua posição final em 
uma máquina, ou quando isso ocorrer. 

Carga reversa Ajustadas ou não, as espiras de mola terão algum tipo de ten¬ 
são residual presente. Por isso, não é aceitável que se apliquem tensões reversas 
a elas. Se assumirmos que as tensões residuais tenham sido arranjadas para atuar 
de maneira benéfica contra a direção esperada de carregamento, então tensões 
reversas irão obviamente exacerbar as tensões residuais e causar falha prematura. 
Uma mola de compressão nunca deve ser carregada em tração, nem uma mola de 
tração em compressão. Até mesmo molas de torção, como veremos, necessitam 
receber torque unidirecional para evitar falhas prematuras. 

Jateamento por esferas Esta é outra forma de obter tensões residuais bené¬ 
ficas em molas, sendo mais efetiva para carregamentos cíclicos em fadiga. E de 
pouco benefício para molas sob cargas estáticas. O processo de jateamento por 
esferas foi discutido na Seção 6.8. Para molas de fio, são usados normalmente 
diâmetros de fagulha de 0,008 in (0,2 mm) a 0,055 in (1,4 mm). Molas de diâ¬ 
metro de fio pequeno não receberão tantos benefícios derivados da aplicação 
deste procedimento quanto as de diâmetros maiores. Além disso, se o passo de 
espira é pequeno (por exemplo, no caso de uma mola enrolada bem apertada), 
o jateamento não pode efetivamente impactar as superfícies mais internas das 
espiras. 


4 " 



FIGURA 14-14 


Curvas de condições críticas de flambagem. Adaptado da Referência 1. 


livre para girar 



extremidade engastada 

(a) Extremidades 
não paralelas 


restringida por paralelismo 


u u o u | 



extremidade engastada 


(b) Extremidades 
paralelas 

FIGURA 14-13 

Condições de extremidade 
determinam a situação crítica 
de flambagem. Adaptado da 
Referência 1. 
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Flambagem de molas de compressão 

Uma mola de compressão é carregada como uma coluna e portanto pode flambar 
se for muito esbelta. A razão de esbeltez foi desenvolvida para colunas sólidas no 
Capítulo 4. Aquela medida não é diretamente aplicável a molas devido à geome¬ 
tria bastante diferente destas. Um fator de esbeltez similar considerando a razão 
entre o comprimento livre e o diâmetro da espira L f l D pode ser criado neste 
caso. Se esse fator for > 4, a mola pode flambar. Uma flambagem global pode ser 
evitada colocando a mola em um furo ou sobre uma barra. Contudo, o roçamento 
das espiras nessas guias absorverá parte da força de mola através do atrito e redu¬ 
zirá a carga liberada na outra extremidade da mola. 

Assim como ocorre com colunas sólidas, as condições de extremidade afe¬ 
tam a tendência de uma mola à flambagem. Se uma das extremidades da mola for 
livre para inclinar-se como mostrado na Figura 14-13a, a mola irá flambar com 
uma razão de aspecto menor que aquela que ocorre se esta for mantida contra 
placas paralelas em cada extremidade, como mostrado na Figura 14-13 b. 

A razão entre a deflexão da mola e o seu comprimento livre também afeta sua 
tendência a flambar. A Figura 14-14 mostra um gráfico que contém duas linhas 
que representam a estabilidade para os dois casos de condição de extremidade da 
Figura 14-13. Molas com combinações de razões entre razão de aspecto e razão 
de deflexão à esquerda dessas curvas são estáveis com relação à flambagem. 


Ressonância de molas de compressão 

Qualquer dispositivo com massa e elasticidade terá uma ou mais frequências na¬ 
turais, como discutido no Capítulo 10, no que tange à vibração de eixos. As mo¬ 
las não são exceções a essa regra e podem vibrar tanto lateral quanto longitudi¬ 
nalmente quando excitadas dinamicamente próximo às suas frequências naturais. 
Se lhes for permitido vibrar em ressonância, as ondas de vibração longitudinal 
fazem com que as espiras impactem umas às outras. As forças resultantes das de¬ 
flexões excessivas de espira e dos impactos farão com que a mola falhe. A fim de 
evitar essa condição, a mola não deve receber carga cíclica a uma frequência pró¬ 
xima à sua frequência natural. Preferencialmente, a frequência natural da mola 
deve ser maior que cerca de 13 vezes a frequência de qualquer esforço aplicado. 

A frequência natural co„ ou f n de uma mola helicoidal de compressão depende 
das suas condições de contorno. A fixação de ambas as extremidades é o arranjo 
mais comum e desejável, uma vez que sua frequência f n será o dobro daquela de uma 
mola com uma extremidade fixa e a outra livre. No caso de extremidades engastadas: 

to = K — rad/s / = — — Fiz (14.12a) 

" Jn 2^W a 


onde k é a constante de mola, W a é o peso das espiras ativas da mola e g é a cons¬ 
tante gravitacional. Tanto a frequência angular co n quanto a frequência linear/, 
podem ser usadas. O peso das espiras ativas pode ser encontrado a partir de 


w = 


n 2 d 2 DN a y 


(14.12 b) 


onde y é a densidade em peso do material. Para obter o peso total da mola, subs¬ 
titua N, em lugar de N a . 

A substituição das Equações 14.7 e 14.12Z? em 14.12a resulta em 


= —— Hz 
nN a D' V 32y 


(14.12c) 


para a frequência natural de uma mola helicoidal com ambas as extremidades 
engastadas. Se uma das extremidades da mola é engastada e a outra é livre, ela 
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Tabela 14-8 Resistência de escoamento torcional máxima S ys para molas helicoidais de compressão 
em aplicações estáticas 

Tensões de flexão ou flambagem não incluídas. Fonte: Referência 1 

Percentagem máxima do limite da resistência de tração 



Antes da remoção de 

Depois da remoção de 


deformação permanente: 

deformação permanente: 

Material 

Ajuste (use Equação 14.9 b) 

Ajuste (use Equação 14.8 b) 

Aço-carbono repuxado a frio (por exemplo, A227, A228) 

45% 

60-70% 

Aço-carbono endurecido e revenido e aço de baixa liga 
(por exemplo, A229, A230, A232, A401) 

50 

65-75 

Aço inoxidável austenítico (por exemplo, A313) 

35 

55-65 

Ligas não ferrosas (por exemplo, BI 34, BI 59, BI97) 

35 

55-65 


funciona como uma mola de extremidades engastadas, porém com o dobro do 
seu comprimento. Sua frequência natural pode ser encontrada utilizando um nú¬ 
mero para N a na Equação 14.12c que é o dobro do número real de espiras ativas 
presente na mola engastada livre. 

Resistências permissíveis de molas de compressão 

Existe uma grande quantidade de dados de testes relativos à resistência de fa¬ 
lha de molas helicoidais de compressão feitas de fio redondo, carregadas tanto 
estática quanto dinamicamente. As relações entre limite de resistência à tração 
e diâmetro de fio foram discutidas na Seção 14.3. Para projetos de molas, são 
necessários dados adicionais relativos à resistência ao escoamento e fadiga. 

Resistência ao escoamento sob torção A resistência ao escoamento sob tor¬ 
ção de fios de molas varia com o tipo de material e depende do fato de a mola ter 
sido calibrada ou não. A Tabela 14-8 mostra fatores de resistência ao escoamento 
sob torção recomendados para diversos fios de mola comuns como uma porcen¬ 
tagem do limite de resistência à tração do fio. Esses fatores devem ser usados 
para estimar a resistência de molas helicoidais à compressão em condições está¬ 
ticas de carregamento.* 

Resistência à fadiga sob torção No intervalo 10 3 <N< 10 7 ciclos, varia com 
o material e com o fato de este ter sofrido ou não jateamento de esferas. A Tabela 
14-8 mostra valores recomendados para diversos materiais de fio para as condi¬ 
ções com e sem jateamento para três pontos nos respectivos diagramas S-N: 10 5 , 


Tabela 14-9 Resistência de fadiga torcional máxima Sfw para molas 
helicoidais de compressão de fio redondo em aplicações 
cíclicas (razão de tensão, R = 0) 

Sem ressonância, temperatura ambiente e ambiente não corrosivo. Fonte: Referência 1 


Percentual do limite de resistência à tração 


Vida a fadiga 
(ciclos) 

ASTM 228, aço inox austenítico 
deformação permanente: 

ASTM A230 e A232 e não 
ferrosos deformação permanente: 

sem jateamento com jateamento 

sem jateamento com jateamento 

10 5 

36% 

42% 

42% 

49% 

10 6 

33 

39 

40 

47 

10 7 

30 

36 

38 

46 


* Observe na Tabela 14-8 que a Associated 
Spring lnc. [11 recomenda o uso do fator de 
Wahl (Equação 14.10) para calcular a ten¬ 
são em uma mola estaticamente carregada 
ajustada para receber tensão residual e 
usar o fator menor de cisalhamento direto 
(Equação 14.9) se não estiver ajustada. Essa 
é uma contradição à regra que é geralmen¬ 
te expressa ignorando a concentração de 
tensão em situação estaticamente carre¬ 
gadas, já que a abordagem aplica o fator 
de concentração de tensão Wahl para uma 
mola sem ajuste estaticamente carregada. 

A abordagem da Associação é mais conser¬ 
vadora do que a regra geral e baseada em 
grande experiência na fabricação de molas. 
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10 6 e 10 7 ciclos. Observe que são resistências à fadiga com torção e que foram 
determinadas para molas testadas sob tensões com componentes média e alterna¬ 
da idênticas (razão de tensão R = l m Jx max — 0). Portanto, elas não são diretamente 
comparáveis a nenhum dos limites de resistência à fadiga sob carregamento alter¬ 
nado gerados pelos corpos de prova que rodam sob flexão discutidos no Capítulo 
6 por causa do carregamento torcional e da presença da componente média de 
tensão. Utilizaremos a designação S fu para estes testes de fadiga de fios para 
diferenciá-los dos limites alternados de resistência à fadiga do Capítulo 6. Essas 
resistências à fadiga S ]w são muito úteis, já que representam uma situação real (e 
típica) de carregamento de mola à fadiga e são geradas a partir de molas, não de 
espécimes de teste, tendo, portanto, a geometria e o tamanho corretos. Observe 
que as resistências à fadiga na Tabela 14-9 diminuem à medida que o número de 
ciclos aumenta, mesmo acima dos 10 6 ciclos, onde os aços normalmente apresen¬ 
tam um limite de resistência à fadiga. 

Limite de resistência à fadiga torcional Os aços podem ter um limite de resis¬ 
tência à fadiga para vida infinita. Materiais de alta resistência tendem a mostrar 
um nivelamento de seus limites de resistência à fadiga com o aumento da resis¬ 
tência à tração. As Figuras 6-9 e 6-11 mostram essa tendência e a Equação 6.5a 
define um limite de resistência à fadiga por tração não corrigido para aços sob 
carregamento de flexão alternado com S ut > 200 kpsi e que se mantém constante 
para valores de resistência à tração maiores que esse valor. Observe na Figura 
14-3 que a maior parte dos fios de mola com diâmetros menores que cerca de 10 
mm está nessa categoria de resistência à tração. Isso implicaria que os materiais 
de fios de mola teriam um limite de fadiga que é independente do tamanho ou da 
composição da liga que os constitui. Pesquisas confirmaram esse fato. Zimmer- 
li 141 reporta que todos os fios de aços de mola de menos de 10 mm de diâmetro 
apresentam um limite de resistência à fadiga torcional para vida infinita com 
razão de tensão R = 0 (a qual, para diferenciar do limite de resistência relativo às 
tensões alternadas, chamaremos de S ew ). 

S • = 45,0 kpsi (310 MPa) para molas não j ateadas 

ew 

(14.13) 

S i = 67,5 kpsi (465 MPa) para molas j ateadas 

ew 

Não existe necessidade neste caso de aplicar correções para a condição de 
superfície, tamanho ou fatores de correção de carga para S f J ou S e J, uma vez 
que os dados de teste foram obtidos sob condições reais no que concerne a esses 
aspectos dos materiais de mola. A Tabela 14-9 mostra que os dados de resistência 
à fadiga foram obtidos à temperatura ambiente, em um ambiente não corrosivo, 
sem a presença de ressonância. Isso também é verdadeiro para o caso dos dados 
de Zimmerli. Se a mola deve operar a temperaturas altas ou em um ambiente 
corrosivo, a endurança ou o limite de resistência à fadiga podem ser diminuídos 
de acordo com o mostrado na Equação 6.8. A Figura 6-31 também inclui alguma 
informação concernente a ambientes corrosivos. Um fator de temperatura K temp d 
ou um fator de confiabilidade K conf pode ser aplicado, como no caso da Equação 
6.7/e na Tabela 6-4. Utilizaremos os valores não corrigidos de S /w para S /u e S eW 
para S ew na nossa discussão, assumindo temperatura ambiente, nenhuma corrosão 
e 50% de confiabilidade. 

O diagrama S-N de cisalhamento torcional para fios de molas 

Um diagrama S-N de cisalhamento por torção para um fio de material e tama¬ 
nho particulares pode ser construído a partir da informação contida nas Tabelas 
14-4 e 14-7 utilizando o método descrito na Seção 6.6 para criar estimativas de 
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diagramas S-N. A região de interesse para fadiga de alta ciclagem corresponde 
ao intervalo de N— 1000 até N= I El ciclos e mais. O limite de endurança para 
vida infinita do fio de mola é definido na Equação 14.13. A resistência à tração 
S m a 1000 ciclos é normalmente da ordem de 90% da resistência à tração S ul a 1 
ciclo (a resistência estática). Uma vez que esta é uma situação de carregamento 
torcional, as resistências à tração do fio mostradas na Figura 14-3 e definidas 
pela Equação 14.3 e pela Tabela 14-4 devem ser convertidas a resistências 
torcionais utilizando a Equação 14.4. Isso torna a resistência à torção em 1000 
ciclos igual a 

S„ = 0,9S us = 0,9(0,67 S ul ) = 0,6 S ul (14.14) 


EXEMPLO 14-1 


Construção do diagrama S-N de um material de fio de mola 

Solução Crie diagramas S-N de cisalhamento por torção para um in¬ 
tervalo de tamanhos de fios de mola. 

Dados Arame musical ASTM A228, não jateado. 

Hipóteses Três diâmetros serão utilizados: 0,010 in (0,25 mm), 0,042 in 
(1,1 mm) e 0,250 in (6,5 mm). 

Solução Ver a Figura 14-15. 

1 A resistência de tração para cada tamanho de fio é obtida a partir da Equa¬ 
ção 14.3 em combinação com o coeficiente e expoente da Tabela 14-4 para 
este material. 

S ut = 184649 íT 01625 

= 184649(0,010)“ 0,1625 = 390239 psi 
= 184649 (0,042) 01625 = 309071 psi 
= 184649(0,250)“°' 1625 = 231301 psi 

2 Estes valores são convertidos a resistências de cisalhamento a 1000 ciclos 
usando a Equação 14.14: 



FIGURA 14-15 

Diagramas S-N de fadiga torcional de fio musical de vários diâmetros. 
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d = 0,010 : 
d = 0,042 : 

d = 0,250 : S^ 

3 As resistências à fadiga torcional S fw para os três valores de N são expressas 
como uma porcentagem da resistência à tração da Tabela 14-9 para fio de 
música não jateado A228. 

d = 0,010 @N = 1E5 : = 0,36(390239) = 140486 psi 

d = 0,010 @N = IE6 : S^ = 0,33(390239) = 128779 psi (c) 

d = 0,010 @N = \E1 : S fr = 0,30(390239) = 117072 psi 

Estes valores são plotados em combinação com o resultado obtido da Equa¬ 
ção 14.14 para gerar as curvas S-N. 

4 A Figura 14-15 mostra as curvas S-N. Há duas porções separadas em cada 
curva S-N: o segmento I£3 < N < 1E5 e o segmento N > 1E5. O limite de 
resistência à fadiga (endurança) do fio não jateado para vida infinita S m 
também é mostrado a 45000 psi (Equação 14.13). 

5 Se desejado, qualquer das curvas S-N pode ser ajustada a uma equação ex¬ 
ponencial (Equações 6.10) pelo método mostrado na Seção 6-6. A avaliação 
dos coeficientes e expoentes separadamente para as duas partes da curva 
S-N permite estimar com facilidade a resistência à fadiga do fio S fu para 
qualquer número de ciclos. 

6 E importante lembrar que os dados de S fw na Tabela 14-9 são para um estado 
de tensões repetidas, não uma condição de tensões alternadas, o que signifi¬ 
ca que este diagrama S-N é tomado em algum ponto ao longo do eixo a m na 
Figura 6-43. 


= 0,6 S ul 

= 0,6(390239) = 234143 psi 
= 0,6(309071) = 185443 psi 
= 0,6(231301) = 138781 psi 


O diagrama de Goodman modificado para fio de mola 

Um diagrama de Goodman modificado pode ser construído para qualquer situa¬ 
ção de carregamento de mola. Na Seção 6.13, apresentamos um procedimento ge¬ 
ral para projeto à fadiga que envolveu a determinação das tensões efetivas de von 
Mises para qualquer caso de carregamento combinado, no intuito de simplificar 
o procedimento. Foi mencionado nessa seção que uma situação de carregamento 
torcional puro pode ser resolvida daquela mesma maneira também, convertendo 
as tensões de cisalhamento a tensões equivalentes de von Mises e comparando- 
-as às resistências do material sob tração. Porém, no caso de dimensionamento 
de molas helicoidais de compressão, faz pouco sentido utilizar o procedimento 
de von Mises, porque as resistências à fadiga empiricamente desenvolvida para 
fios são expressas em termos de resistências torcionais. Portanto, será mais fácil 
construir um diagrama de Goodman utilizando a resistência à torção e aplicando 
as tensões torcionais calculadas diretamente a esse diagrama. Os resultados serão 
os mesmos independentemente do procedimento que se escolha. 


EXEMPLO 14-2 


Criação do diagrama de Goodman modificado para uma 
mola helicoidal 

Problema Construa a linha de Goodman para o fio de mola do Exemplo 

14-1. 
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Dados O intervalo de vida requerido é N = 1E6 ciclos. O fio é de 

0,042 in (1,1 mm) de diâmetro. 

Hipóteses As resistências torcionais e as tensões torcionais de cisalha- 
mento serão utilizadas no diagrama de Goodman. 

Solução Ver a Figura 14-16. 

1 O limite de resistência à tração do material da Figura 14-3 ou Equação 14.3, 
convertido ao limite de resistência torcional pela Equação 14.4 a partir de 
dados da Tabela 14-4, permite a determinação de um ponto na linha de 
Goodman. 

S ut = 184649 (0,042) 0,1625 = 309071 psi ( a ) 

S us = 0,61 S ul 

= 0,67(309071) - 207078 psi ( b) 

Esse valor é plotado como ponto A no diagrama da Figura 14-16. 

2 Cada diagrama S-N fornece um ponto de dado (S jv ou S ew , dependendo de se 
tratar de vida finita ou infinita) na linha de Goodman modificada para uma 
combinação de material/tamanho em carregamento puramente torcional. A re¬ 
sistência à fadiga S Jw para o material e a condição em questão é obtida da linha 
S-N da Figura 14-15 ou calculado a partir dos dados na Tabela 14-9 como: 

@N = IE6: = 0,33(309071) = 101993 psi (c) 

As coordenadas de intersecção são 0,5 S Jw = 50996 psi. Este ponto é plotado 
como ponto B no diagrama da Figura 14-16. Observe que, para vida infi¬ 
nita, o valor de S ew da Equação 14.13 seria plotado como B em lugar deste 
valor de S fil , para vida finita. 

3 Observe na Figura 14-16 que a resistência à fadiga do fio S fiv é plotada em 
uma linha 45° da origem de modo a corresponder às condições de ensaio de 
componentes de tensões média e alternada iguais (razão de tensão R = T min / 
X rnax = 0). O ponto B é então conectado com o limite de resistência ao cisa- 
lhamento S ur no eixo das tensões médias no ponto A para traçar o diagrama 
de Goodman, que é estendido ao ponto C. 

4 Podemos agora determinar o valor da resistência à fadiga sob condições 
alternadas (R =-l), que corresponde ao ponto C no diagrama. Este valor 



250 


FIGURA 14-16 

Diagrama de Goodman modificado de tensão torcional para fio ASTM A228 de 0,045 in de diâmetro para N = 1F6 ciclos. 
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pode ser determinado a partir da equação da linha de Goodman, definida 
em termos de seus dois pontos conhecidos, A e B: 


0,5 S 


fw 


Sus - 0,55 


fw 


s fi= -nSu: 


Sfs = 0,5 


s,,s. 


fw^us 


S„. — 0,55 


fw 


0,5 


101993(207078) 

207078-0,5(101993) 


67658 psi 


(d) 


5 Este uso da linha de Goodman é conservativo para razões de tensão R>0s 
é justificado neste caso porque molas devem ser carregadas sempre na mes¬ 
ma direção. Molas helicoidais de compressão tendem a ter razões de tensão 
entre 0 e 0,8, o que coloca as suas coordenadas de tensão à direita da linha 
de 45° na figura, onde a linha de Goodman é mais conservativa que a linha 
de Gerber. 

6 Qualquer outra combinação de tensão média e alternada com uma razão de 
tensão R > 0 para este material e número de ciclos pode agora ser plotada 
neste diagrama a fim de obter o coeficiente de segurança. 


14.5 DIMENSIONAMENTO DE MOLAS HELICOIDAIS DE 
COMPRESSÃO A CARGAS ESTÁTICAS 

Os requerimentos funcionais para o dimensionamento de uma mola podem ser 
bastante variados. Pode ser requerido um valor particular de força para certo va¬ 
lor de deflexão ou a constante de mola pode ser definida para um intervalo de 
deflexões. Em alguns casos, existem limitações com relação ao diâmetro externo, 
o diâmetro interno ou o comprimento útil. O procedimento de dimensionamento 
variará de acordo com o que é requerido. De qualquer forma, o dimensionamento 
de molas é um problema de caráter inerentemente iterativo. Algumas hipóteses 
têm que ser feitas para que se possa estabelecer valores de variáveis suficientes 
para calcular tensões, deflexões e constantes de mola. Como o tamanho de fio 
aparece à potência de três ou de quatro nas equações de tensão e deflexão, e 
como a resistência do material depende do tamanho do fio, a segurança relativa 
de projeto é muito sensível a esse parâmetro. 

Vários procedimentos podem ser seguidos no dimensionamento de molas e 
mais de uma combinação de parâmetros de mola pode satisfazer qualquer con¬ 
junto de requerimentos funcionais. E possível otimizar parâmetros como o peso 
da mola para um conjunto de especificações de desempenho. Para minimizar o 
peso e o custo, os níveis de tensão devem ser tão altos quanto possível sem causar 
falha estática por escoamento quando em serviço. 

Um diâmetro inicial de fio d deve ser assumido e um valor razoável do índice 
de mola C escolhido, com o que um diâmetro de espira D pode ser calculado 
utilizando a Equação 14.5. Um material de mola é escolhido tentativamente e 
as resistências relevantes relativas ao diâmetro de fio d são calculadas. E con¬ 
veniente calcular as tensões antes de calcular a deflexão porque, ainda que am¬ 
bas envolvam os diâmetros d e D, apenas a deflexão depende de N a . Se a força 
requerida F for definida, a tensão a esse nível de força pode ser calculada com 
a Equação 14.8 ou 14.9, conforme o caso. Se dois valores de força de operação 
forem definidos com uma deflexão especificada entre eles, então a constante de 
mola estará definida. 

O estado de tensão é comparado à resistência ao escoamento sob carrega¬ 
mento estático. O coeficiente de segurança para carga estática é 
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SL 

N s =^ (14.15) 

x 

Se o valor da tensão calculada for muito alto comparado à resistência do 
material, o diâmetro do fio, o índice de mola ou o material podem ser alterados 
para melhorar o resultado. Quando a tensão calculada no nível de força de ope¬ 
ração parece razoável em comparação à resistência do material, pode-se assumir 
tentativamente um valor para o número de espiras e a tolerância de contato e, a 
partir daí, calcular a constante de mola, deflexão e comprimento livre utilizando 
as Equações 14.6 e 14.7. Valores muito fora do razoável para quaisquer desses 
parâmetros farão com que novas iterações tenham que ser feitas com mudanças 
nas hipóteses. 

Após várias iterações, uma combinação razoável de parâmetros pode nor¬ 
malmente ser encontrada. Algumas das coisas que têm de ser verificadas antes 
que o projeto esteja completo são a tensão na altura fechada, os diâmetros D-, D a , 
e o comprimento livre da mola para efeitos de empacotamento. Adicionalmente, 
a possibilidade de flambagem tem que ser verificada. 

Se o processo acima parece complicado ao leitor, certamente este é o mo¬ 
mento de valorizar o “trabalho sujo” executado pelo computador. O projeto de 
molas, como qualquer processo iterativo de dimensionamento, é obviamente uma 
tarefa para ser resolvida no computador. Solucionadores de equações que permi¬ 
tem iteração automática são extremamente adequados para estes tipos de tare¬ 
fa uma vez que eles resolvem todos os aspectos do problema simultaneamente. 
Apresentaremos agora alguns exemplos de problemas de dimensionamento de 
molas e mostraremos como um solucionador de equações pode ser utilizado para 
agilizar a obtenção da solução. 


EXEMPLO 14-3 


Projeto de uma mola helicoidal de compressão para 
carregamento estático 

Problema Projete uma mola de compressão para carga estática em um 
intervalo conhecido de deflexão. 

Dados A mola deve fornecer uma força mínima de 100 lb e uma força 

máxima de 150 lb sobre um intervalo de ajuste de 0,75 in de 
deflexão. 

Hipóteses Utilize a mola de fio mais barata, não jateada e repuxada a 
frio (ASTM A227), uma vez que as cargas são estáticas. 

Solução Ver a Tabela 14-10. 


1 Pressuponha um diâmetro inicial do fio de 0,162 in dentre os tamanhos dis¬ 
poníveis na Tabela 14-2. 

2 Pressuponha um índice de mola igual a 8, que está no meio do intervalo reco¬ 
mendado, e calcule o diâmetro médio de espira D a partir da Equação 14.5. 

D = Cd = 8(0,162) = 1,30 in ( a) 

3 Encontre o fator de cisalhamento direto K s e use-o para calcular a tensão de 
cisalhamento na espira para o maior valor de força. 


K =1 + M = i + M = io6 
* C 8 


x = K, S ^= 1,06 8 ( 150 )( 1,30 ) = 123714 psi 


ti d * 1 2 3 


7t(0,162) 


(b) 

(c) 








810 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


4 Encontre o limite de resistência à tração deste material de fio a partir da 
Equação 14.3 e da Tabela 14-4 e utilize-o para encontrar a resistência ao 
escoamento sob torção da Tabela 14-8, assumindo que o ajuste tenha sido 
removido e utilizando a extremidade mais baixa do intervalo recomendado. 

S ut = Ad b = 141040(0,162)~°' 1822 = 196503 psi (d) 


S ys = 0,605^ = 0,60(196503) = 117902 psi (e) 


5 Encontre o coeficiente de segurança contra escoamento para essa deflexão 
de trabalho a partir da Equação 14.15. 


N, 



117902 psi 
123714 psi 


(/) 


Este valor é obviamente inaceitável, de maneira que o projeto deve ser reite¬ 
rado com alguns parâmetros modificados. 

6 Tente aumentar o diâmetro do fio ligeiramente, talvez para 0,192 in, man¬ 
tendo o mesmo índice de mola. Recalcule o diâmetro de espira, a tensão, a 
resistência e o coeficiente de segurança. 

D = Cd = 8(0,192) = 1,54 in (g) 


T = K. 


8 FD 
nd 3 


1,06 


8(l50)(l,54) 

7i(0,192) 3 


88074 psi 


(h) 


S u , = Ad h = 141040(0,192)^' 1822 = 190513 psi (i) 

S ys = 0,60 S ut = 0,60(190513) = 114308 psi (j) 


r S ys 114308 psi 
s “ X 88074 psi 


Esses valores parecem aceitáveis, de maneira que podemos proceder com o 
projeto dos outros parâmetros a partir deste ponto. 

7 A constante de mola é definida neste problema por meio dos dois valores de 
força relativamente a um valor particular de deflexão. 


k = 


A F 

y 


150-100 

0,75 


= 66,7 lb/in 


(0 


8 Para obter a constante de mola, o número de espiras ativas deve satisfazer à 
Equação 14.7: 


d 4 G 
8 D 3 N a 


ou N a 


d 4 G (0,192) 4 11,5£6 

= - L—! -= 8 ; 09 = 8 

8 D 3 k 8(1,54) 66,67 


C m ) 


Observe que arredondamos este valor para o valor de 1/4 de espira mais 
próximo, uma vez que a tolerância de manufatura não pode chegar a algo 
melhor que esta precisão. Isso torna a constante de mola k = 66,86 lbf/in. 

9 Pressuponha extremidades esquadrejadas e esmerilhadas fazendo o número 
total de espiras da Figura 14-9: 


(«) 


N,=N+ 2 = 8 + 2 = 10 
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10 A altura fechada pode agora ser determinada. 

L s = dN, = 0,192(10) = 1,92 in (o) 

11 A deflexão inicial para alcançar a menor das duas cargas especificadas é 


y inicial 


100 


= 1,48 in 


<P) 


k 66,86 

12 Pressuponha uma tolerância de contato de 15% da deflexão de trabalho: 

>w = 0 ’ 15 ? = 0,15(0,75) = 0,113 in (?) 

13 O comprimento livre (ver a Figura 14-8) pode ser encontrado a partir de: 

L f = L , + y.nterf + y.rabaiho + Vimca, = 1.92 + 0,1 13 + 0,75 + 1,48 = 4,26 Ül (r) 

14 A deflexão para a altura fechada é 

W, = h - 4 = 4,26 - 1,92 = 2,34 in (s) 

15 A força nesta deflexão de altura fechada é 


fechada 


ky fechada = 67,4(2,34) = 1581b 


16 A tensão de altura fechada e o coeficiente de segurança são 
8 FD 


fechada 


K „ 


nd 


N , 


s fechada 


* fechada 


8(l58)(l,54) 

= 1,06—- A J = 92794 psi 

ji(0,192) 

114308 psi _ ^ 

92794 psi 


(í) 


(n) 


(v) 


o que é aceitável. 

17 Para verificar a flambagem, duas razões necessitam ser calculadas, L f l D e 

y m ax I Lf. 


D 


4,26 


= 2,77 




1,54 

+ y,rabalho = 1,48 + 0,75 
4,26 


(w) 


= 0,52 


‘-‘f 

Leve esses dois valores à Figura 14-14 e verifique que suas coordenadas 
estão seguramente dentro das zonas estáveis contra flambagem (flambagem 
para cada caso de condição de extremidade). 

18 Os diâmetros interno e externo das espiras são 

D ri = D + d = 1,54 + 0,192 = 1,73 in 

D t = D- d =1,54 -0,192 = 1,34 in (x) 

19 O menor furo e o maior pino que podem ser utilizados com estas molas são 

fur 0min = D o + 0,05 D = 1,73 + 0,05(1,54) = 1,81 £ 1§ in 
pin 0max = D, - 0,05D = 1,34 - 0,05(1,54) = 1,26 £ li in (y) 

20 O peso total de mola é 


w = n 2 d 2 DN,p = 7t 2 (0,192) 2 (l,54)(l0)(0,28) = 


(z) 


4 


4 
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21 Temos então uma especificação completa do projeto desta mola de fio A227: 
d = 0,192 in OD = 1,73 in N, = 10, esq & esm L f = 4,26 in (cia) 

Outros parâmetros de mola para este exemplo são mostrados na Tabela 14-10. 

22 Os modelos deste exemplo estão no CD-ROM como EX14-03. Existem 
também abordagens alternativas para a solução deste exemplo em arquivos 
Mathcad e TK Solver no CD-ROM com uma letra acrescentada aos seus 
nomes. 


14.6 DIMENSIONAMENTO DE MOLAS HELICOIDAIS DE 
COMPRESSÃO À FADIGA 


Quando as cargas na mola são dinâmicas (variam com o tempo), uma situação de 
fadiga existe na mola. O procedimento de projeto para carga dinâmica é similar 
àquele para cargas estáticas, porém com algumas diferenças significativas. Uma 
mola carregada dinamicamente operará entre dois níveis de força: F min e F max . 
A partir desses valores, as componentes média e alternada da força podem ser 
calculadas a partir de 


F a 

F m 


F -F 

max _ mm 


F + F 

max min 


(14.16 a) 


Uma razão de força R F pode também ser definida como: 


Rf 



max 


(14.16 b) 


Nos casos mais comuns de carregamento de molas, F min e F max são positivos, com 
a razão de força sendo aproximadamente 0 < R F < 0,8. Como descrito na discus¬ 
são de tensões residuais, deve-se evitar o carregamento bidirecional das espiras 
de mola, já que isso causa falha prematura. 

O procedimento de dimensionamento à fadiga segue essencialmente o esboça¬ 
do na seção anterior para carregamento estático. Será um problema iterativo. Um 
diâmetro inicial d deve ser assumido e um índice de mola C razoável precisa ser 
escolhido, a partir do qual o diâmetro de espira D pode ser calculado utilizando a 
Equação 14.5. Um material de mola também deve ser escolhido, e as resistências 
relevantes do material, calculadas com base no diâmetro assumido para o fio. Os 
limites de resistência ao cisalhamento, de resistência ao escoamento sob cisalha- 
mento e de resistência à fadiga (ou resistência à fadiga correspondente a determina¬ 
do número de ciclos) são todos necessários. A definição do problema normalmente 
contém informação suficiente para estimar o número de ciclos de vida requeridos. 
Para carregamento dinâmico, as componentes alternada e média de tensão são cal¬ 
culadas separadamente (usando F mm e F max a partir da Equação 14.16«). 

O carregamento unidirecional, também chamado de carregamento variado 
ou de cargas repetidas no Capítulo 6, possui tensão média diferente de zero e, 
portanto, requer o uso do diagrama de Goodman para a análise de falha. Uma vez 
que todas as tensões significativas nessa mola são tensões de cisalhamento por 
torção e a maior parte dos dados de resistência do material são para carregamento 
torcional, utilizaremos um diagrama de Goodman torcional, como discutido 
anteriormente. O diagrama de Goodman modificado é construído como mostrado 
nas Figuras 14-16 e 14-17 com a resistência à fadiga torcional do fio S fw ou o li- 
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Tabela 14-10 Exemplo 14-3 Projeto de mola helicoidal de compressão para carregamento estático 5 


Entrada 5 

Variável 

Saída 5 

Unidade 

Comentários 11 

8 

C 



índice de mola inicial 

0,192 

dia 



diâmetro de fio inicial 

0,750 

y 


in 

deflexão de mola 

15 

comprimento de interferência 


% 

% de deflexão para interferência 

'hdrawn 

matl 



um entre 'music,'oiltemp,‘hdrawn, 'chromev, etc. 

'sqgrnd 

extremidade 



um entre, ‘plain, ‘pgrnd, 'square, ‘sqgrnd 

'unpeen 

superfície 



um entre, ‘unpeen, 'peen 

'set 

setflag 



um entre, ‘set e 'unset 

150 

Fmax 


lb 

força aplicada máxima 

100 

Fmin 


lb 

força aplicada mínima 


Ffechada 

158 

lb 

força à altura de fechamento 


k 

67,4 

lb/in 

constante de mola com N a arredondado 


Na 

8 


n° de espiras ativas - para o próximo 1/4 de espira 


Ntot 

10 


n° de espiras total 


D 

1,54 

in 

diâmetro médio de espira 


Dout 

1,73 

in 

diâmetro externo de espira 


Din 

1,34 

in 

diâmetro interno de espira 


Ks 

1,06 


fator estático - cisalhamento direto - Equação 14.8 


Kw 

1,18 


fator de Wahl - Equação 14.9 


tauinit 

58716 

psi 

tensão de cisalhamento no comprimento instalado 


taustat 

88074 

psi 

tensão de cisalhamento a Fmax para carregamento estático 


taushut 

92478 

psi 

tensão na altura fechada 


Sut 

190513 

psi 

resistência à tração - Equação 14.3 e Tabela 14-4 


Sus 

127644 

psi 

resistência máxima de cisalhamento - Equação 14.4 


Sys 

114308 

psi 

escoamento de cisalhamento baseado na Tabela 14-6 


Ns_estát 

1,30 


coeficiente de segurança - carga estática em Fmax 


Ns-fechada 

1,23 


coeficiente de segurança - altura fechada (escoamento) 


Lf 

4,26 

in 

comprimento livre 


Linstal 

2,78 

in 

comprimento instalado 


Lcomp 

2,03 

in 

comprimento, comprimida 


Lfechado 

1,92 

in 

comprimento, fechada 


yinit 

1,48 

in 

deflexão inicial de montagem 


ymax 

2,23 

in 

máxima deflexão em trabalho 


yinterf 

0,113 

in 

tolerância de interferência de espiras 


yfechada 

2,34 

in 

deflexão na altura fechada 


5 N. de R.: No sistema americano, é usado ponto decimal em vez de vírgula. 

’ N. de R.: Termos relativos ao tratamento dos materiais na Tabela 14-1: "hdrawn" = encruado; "oiltemp" = revenido em óleo; "chromev" = cromo vanádio. 
Termos relativos a detalhes das extremidades na Figura 14-9: "sqgrnd" = esquadrejada e esmerilhada; “plain" = simples; "pgrnd" = simples e esmerilhada; 
"square" - esquadrejada; "sqgrnd" = esquadrejada e esmerilhada. Termos relativos a tensões residuais: "unpeen''= não jateada; "peen" = jateada. 


mite de resistência à fadiga do fio S m definidos ao longo de uma linha que forma 
45°, a partir da origem, para representar os dados de teste que foram gerados a 
R F = 0. A Figura 14-17 utiliza o valor do limite de resistência à fadiga sob torção 
do fio S m para vida infinita de fio de aço jateado em combinação com o limite de 
resistência à torção S m para gerar a linha de Goodman torcional. 
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A linha de carga, que representa o estado de tensão aplicado, não é desenha¬ 
da a partir da origem neste caso, mas a partir de um ponto no eixo x m represen¬ 
tando a tensão inicial nas espiras x,- resultantes da montagem, como mostrado 
na Figura 14-17. Isso corresponde a pressupor que alguma pré-carga é aplicada 
às molas, o que costuma ser o caso. Não queremos F min = 0 em uma situação de 
carga dinâmica, uma vez que isso irá criar condições para a presença de cargas de 
impacto nas espiras (ver a Seção 3.8). Se F min = 0, a linha de carga iria começar na 
origem. O coeficiente de segurança para fadiga torcional pode ser expresso como 
a razão entre a resistência alternada S a na intersecção da linha de carga e a linha 
de Goodman (ponto D) e a tensão alternante aplicada x a no ponto E. 

N fs = Sjx a (14.17a) 

Essa razão pode ser deduzida a partir da geometria das duas linhas. Suponha 
que x seja a variável independente no eixo das tensões médias, m a inclinação da 
linha e b seu valor quando intercepta y. Suponha que y carreg seja o valor na linha de 
carga para qualquer x. A equação da linha de carga é 

V — IYI x 4- h 

ycarreg carreg catre g 


A partir da geometria, 


m,. 


y ca 


- T, 

X 

T - x 


h — —ITL T 

carreg carreg i 


(*-Xi) 


(14.17/?) 


Suponha que o valor na intersecção na linha de Goodman, para qualquer valor de 
x, seja y Good . Assim, sua equação será: 


yGood 


A partir da geometria, 


n Good X + b Good 

S es 

—— e 

S... 


yGood — £ X + ^es — S es 


( \ 

1-JL 


(14.17c) 


No ponto de falha, y\ 


carreg 

/ 


V US J 

= y Good . Igualando 14.16/? e c e resolvendo para x, temos 


\ 


1-JL 


T — T 


(x-x,) 


X = 


s,, [$«(*■• - *-)-yc,-] 

Substituindo a Equação 14.17c em 14.16a: 


(14.17c/) 


Nfi — S a /t a — yGood/^a — S e . 


1 - 


J us J 


(14.17e) 


Substituindo a Equação 14.17c/ em 14.16c e simplificando, determinamos o coe¬ 
ficiente de segurança como 


N S es{ S us-\) 

ÍS S„(T m -Tj + S us X a 


(14.18a) 


sendo que o limite de resistência à fadiga sob carregamento alternado (ponto C) 
do Exemplo 14-2 é 


S a = 0,5 


^ew^us 


S„s - 0,55 


(14.18/?) 
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& 


T3 

CZ 

c 


T3 

O 



tensão de cisalhamento média x m (kpsi) 


FIGURA 14-17 

Diagrama de Goodman modificado mostrando a linha de carga e dados necessários 
para cálculo do coeficiente de segurança de uma mola de compressão carregada 
dinamicamente. 


Este procedimento pressupõe que a pré-carga não variará de forma significa¬ 
tiva durante a vida do componente e que também qualquer aumento no carrega¬ 
mento será tal que uma razão constante entre as componentes alternada e média 
de tensão será mantida. Isso corresponde ao Caso 3 na Figura 6-46. Se, contudo, 
esta não for a situação, então um dos outros casos da Seção 6.11 deve ser utiliza¬ 
do para determinar o coeficiente de segurança pelo método das Equações 14.16. 
Ainda assim, a tensão sob carregamento inicial deve ser levada em conta, e esta 
pode variar em condições de serviço. 

Se o coeficiente de segurança é muito baixo, o diâmetro do fio, o índice 
de mola ou o material podem ser mudados para melhorar os resultados. Uma 
vez que o coeficiente de segurança à fadiga seja aceitável, um número inicial 
de espiras e um limite de interferência podem ser assumidos e cálculos se¬ 
quenciais para a constante de mola, deflexão e comprimento livre, utilizando 
as Equações 14.6 e 14.7, desenvolvidos. Valores não razoáveis de quaisquer 
destes parâmetros requererão que novas iterações sejam feitas utilizando mo¬ 
dificações de hipóteses. 

Após várias iterações, uma combinação razoável de parâmetros pode ser 
encontrada normalmente. Algumas das coisas que devem ser verificadas antes 
que o projeto esteja completo são a tensão correspondente à condição de mola 
fechada versus a resistência ao escoamento, os diâmetros D t , D a , e o comprimen¬ 
to livre da mola para efeitos de empacotamento. Além disso, a possibilidade de 
flambagem deve ser verificada, e, para cargas dinâmicas, a frequência natural da 
mola deve ser comparada com todas as frequências aplicadas no sistema a fim de 
resguardar-nos contra a ressonância. 

O dimensionamento de molas à fadiga melhora substancialmente com a aju¬ 
da de um computador. Solucionadores de equações que permitem iterações au¬ 
tomatizadas são extremamente adequados para este tipo de tarefa, uma vez que 
resolvem todos os aspectos do problema de forma simultânea. Apresentaremos 
agora um exemplo de dimensionamento de mola sob carregamento que produz 
fadiga. 
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EXEMPLO 14-4 


Projeto de uma mola helicoidal de compressão para 
carregamento cíclico 

Problema Projete uma mola de compressão para carregamento dinâmi¬ 
co em um intervalo de deflexão. 

Dados A mola deve produzir uma força mínima de 60 lbf e uma for¬ 

ça máxima de 150 lbf em um intervalo de deflexão dinâmica 
de 1,00 in. A frequência de excitação é de 1000 rpm. Uma vida 
de 10 anos baseada em único turno de trabalho é desejada. 

Hipóteses Fio musical (ASTM A228) será utilizado, uma vez que as car¬ 
gas são dinâmicas. Será utilizado o jateamento para que se 
obtenha uma resistência à fadiga maior. 

Solução Yer as Figuras 14-18 e 14-19 e a Tabela 14-11. 


1 Determine o número de ciclos que a mola verá durante a sua vida. 
rev ( 60 min V 2080 h 


N viia = 1000 - 


turno-ano 


(l0 ano) = 1,2F9 ciclos 


(a) 


Este número bem alto requer que um limite de duração para vida infinita 
seja utilizado. 

2 Determine as forças média e alternada a partir da Equação 14. 16 a: 

150-60 


F - F 

j? _ max _ mm 


F = 


F + F. 


2 

150 + 60 


= 45 lb 


= 105 lb 


(b) 


3 Pressuponha um diâmetro de fio de 0,207 in a partir dos tamanhos disponí¬ 
veis na Tabela 14-2. Pressuponha um índice de mola 9 e calcule o diâmetro 
médio de espira D a partir da Equação 14.5. 


D = Cd = 9(0,207) = 1,863 in 


(c) 


Encontre o fator de cisalhamento direto, K s , e utilize-o para calcular a ten¬ 
são inicial, T,, correspondente à deflexão inicial (valor mínimo de força) e a 
tensão média, T,„: 


K =1 + ^ = 1 + ^ = 1,056 
1 C 9 

8 FD 8(60)(l,863) 

T, = À\ = 1,056 V A ./ = 33875 psi 
nd 3 7t(0,207) 


= K, 


8 F m D 
ti d 3 


= 1,056 


8(l05)(l,863) _ 
7t(0,207) 3 


= 59281 psi 


(d) 

(e) 

(/) 


5 Encontre o fator de Wahl, K w , e use-o para calcular a tensão de cisalhamen¬ 
to alternada, t„, na espira. 


K 


_ 4C-1 , 0,615 _ 4(9)-1 0,615 

—-1-— —7 \-1-—1.1 O Z 

4C-4 C 4(9)-4 9 


8 FD 8(45)(l,863) 

T, = K w “ = 1,162 1 = 27970 psi 

nd 3 7t(0,207) 


( 8 ) 

(h) 
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6 Determine o limite de resistência à tração deste fio de material musical a 
partir da Equação 14.3 e da Tabela 14-4 e utilize-o para calcular o limite 
de resistência ao cisalhamento a partir da Equação 14.4 e a resistência de 
escoamento por torção da Tabela 14-8, assumindo que o ajuste, a deforma¬ 
ção permanente, tenha sido removido e utilizando a extremidade inferior do 
intervalo recomendado. 

S ut = Ad b = 184649(0,207) -0 ’ 1625 = 238507 psi 

S us = 0,61 S ut = 159800 psi (í) 

S ys = 0,60 S ut = 0,60(238507) = 143104 psi (J) 


7 Encontre o limite de duração para molas j ateadas sob carregamento repetido 
a partir da Equação 14.13 e converta-o para o limite de resistência à fadiga 
sob condições completamente reversas com a Equação 14.18b. 

= 67500 psi (k) 


= 0,5 




S lls ~ 0,55 


67500(159800) 

’ 159800-0,5(67500) 


42787 psi 


(0 


8 O coeficiente de segurança é calculado com a Equação 14.18a. 

N S„(S„- T) 

S es (x m -x i ) + S us x a 

42787(159800- 33875) 

“ 42787(59281 - 33875) + 159800(27970) “ ’ 


(m) 


Este é obviamente um projeto que não pode ser aceito. Para ter uma ideia 
do que modificar para melhorá-lo, o modelo foi resolvido para uma lista 
de valores do índice de mola, C, de 4 a 14, mantendo todos os outros parâ¬ 
metros como definido acima. Os valores resultantes de diâmetro de espira, 
comprimento livre, peso de mola e coeficiente de segurança à fadiga torcio- 
nal são plotados na Figura 14-18. Observe que o diâmetro de mola foi man¬ 
tido constante para gerar a variação dos parâmetros com o índice de mola, 
como mostrado na Figura 14-18. Se outro parâmetro, como o diâmetro mé- 


in, 

lb 

ou 

razão 



FIGURA 14-18 

Variação de parâmetros de uma mola helicoidal de compressão com o índice de 
mola - diâmetro constante de fio. 
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tensão 

alternada (kpsi) 



tensão média (kpsi) 

FIGURA 14-19 

Diagrama de Goodman para tensão 
torcional do Exemplo 14-4. 


dio de espira £>, fosse mantido constante, um conjunto diferente de funções 
resultaria para o comprimento livre, peso, coeficiente de segurança, etc. 

O coeficiente de segurança aumenta com o decréscimo do índice de mola, 
portanto uma redução no valor que se assumiu para C irá aumentar o coefi¬ 
ciente de segurança, ainda que não se modifique o diâmetro de fio. Observe 
que o comprimento livre aumenta exponencialmente com o decréscimo do 
índice de mola. Se o tamanho empacotado da mola é limitado, podemos não 
querer diminuir o índice de mola para evitar um comprimento excessivo. O 
diâmetro de espira aumenta linearmente com o índice de mola para um diâ¬ 
metro constante de fio. O peso da mola cai vagarosamente com o aumento 
do índice de mola. 

Se diminuirmos o índice de mola de 9 para 7, mantendo todos os outros 
parâmetros iguais, obteremos um projeto aceitável com N f = 1,3. A Tabela 
14-11 mostra os resultados deste novo cálculo, assim como dos cálculos de¬ 
lineados abaixo para completar o projeto. A Figura 14-19 mostra o diagra¬ 
ma de Goodman modificado para o projeto final. Um resumo das variáveis 
modificadas inclui 

C = 7 D = 1,45 in K = 1,21 K = 1,07 

(n) 

X, = 26743 psi x a = 22705 psi x m = 46800 psi N fs =1,3 


9 A constante de mola é definida a partir das duas forças especificadas pela 
deflexão relativa. 


k = 


A F 150-60 


y 


1,0 


= 90 lb/in 


(o) 


10 Para obter a constante de mola definida, o número de espiras ativas deve 
satisfazer a Equação 14.7: 

\4 , 


d 4 G 

8D 3 N r , 


ou N„ 


d*G 
8 D 3 k 


(0,207) 11,5£6 
8(l,45) 3 (90) 


9,64 = 94 


(P) 


Observe que arredondamos para o 1/4 de espira mais próximo, uma vez que 
as tolerâncias de fabricação não podem atingir melhor precisão. Isso faz 
com que a constante de mola fique em k = 89 lbf/in. 

11 Pressuponha extremidades esquadrejada e esmerilhadas, de forma que o nú¬ 
mero total de espiras seja, a partir da Figura 14-9: 

N, = N a + 2 = 9,75 + 2 = 11,75 (q) 

12 O comprimento fechado agora pode ser determinado. 

L s = dN, = 0,207(11,75) = 2,43 in (r) 

13 A deflexão inicial para alcançar a menor das duas cargas especificadas é 

0 ) 


y inicial 


E 1 /"A 

m,cml = — = 0,674 in 


k 89 

14 Pressuponha uma tolerância de contato de 15% da deflexão de trabalho: 

)W =0,15v = 0,15(1,0) = 0,15 in (í) 

15 O comprimento livre (ver a Figura 14-8) pode ser determinado agora a par¬ 
tir de 


L f = 4 + y m ,erf + y trabalho + yinicial = ^ 82 + 0 ’ 15 + + 0 ’ 674 = 4 ’ 25 Ín ( M ) 










Capítulo 14 PROJETO DE MOLAS 


819 


16 A deflexão correspondente ao comprimento fechado é 


y fiMa = L f - L s = 4 ’ 25 - 2 ’ 43 = !’ 82 in 

17 A força relativa a essa deflexão de comprimento fechado é 
= ky fechada = 89(1,82) = 162 lb 


(v) 


(w) 


18 A tensão correspondente a este comprimento fechado e o coeficiente de se¬ 
gurança são 


x 


fechada 


= K. 


^FfechadaD 

nd 3 


(I64)(l,45) = 72g75 ps . 
n(0,207) 


(x) 


N 


s fechada 


S ys _ 143104 psi 

1 fechada 72875 P SÍ 


2,0 


Cv) 


o que é aceitável. 

19 Para verificar a flambagem, duas razões necessitam ser calculadas, Lf D e 

y,nax I L f 


ZL 

D 


4,25 

1,45 


2,93 


y max yinicial ytrabalho 0 ? 674 ~t~ 1,0 

L f L f ~ 4,25 


(z) 


Leve esses dois valores à Figura 14-14 e verifique que as suas coordenadas 
estão seguramente dentro das regiões que são estáveis contra a flambagem 
para ambas as condições de extremidade. 

20 O peso das espiras ativas da mola, determinado da Equação 14.12b, é 

n 2 d 2 DN V 7t 2 (0,207) 2 (l,45)(9,75)(0,285) 

W„ = - a — = ——- ^^= 0,426 lb (aa) 

4 4 


21 A frequência natural desta mola é encontrada a partir da Equação 14.12a e 
é: 


fn - 


i ÍM 

2\W 


1 1 89(386) 
2\ 0,426 


= 142 Hz = 8521 


ciclos 

min 


A razão entre a frequência natural e a frequência aplicada é: 

8520 = 

1000 


(, ab ) 


(ac) 


que é suficientemente alta. 

22 A especificação de projeto para este fio de mola A228 é: 
d = 0,207 in D a = 1,66 in N t = 11,75, esq & esm L f = 4,25 (aã) 


23 Valores detalhados são mostrados na Tabela 14-11. Os arquivos EX14-04 
estão no CD-ROM. Há também abordagens alternativas para a solução des¬ 
te problema mostradas separadamente em arquivos Mathcad e TK Solver no 
CD-ROM com uma letra acrescentada aos seus nomes. 




FIGURA 14-20 

(a) Exemplos de molas e ( b) 
dimensões de uma mola de 
extensão. 




























820 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


Tabela 14-11 Exemplo 14-4 Mola helicoidal de compressão para carga dinâmica 


Entrada 

Variável 

Saída 5 

Unidade 

Comentários 

1000 

rpm 


rpm 

frequência de excitação 

7 

c 



índice de mola inicial 

0,207 

d 


in 

diâmetro disponível de fio (função Lista) 

1 

y 


in 

deflexão de mola 

‘music 

matl 



um entre: 'music,'oiltemp/hdrawn,.. 

‘sqgrnd 

extremidade 



um entre: 'plain,'pgrnd,'square,'sqgrnd 

'peen 

superfície 



um entre: 'unpeen e 'peen 

'set 

setflag 



ativa para mola ajustada, inativa de outra forma 

150 

Fmax 


lb 

máxima força aplicada 

60 

Fmin 


lb 

mínima força aplicada 


Falt 

45 

lb 

força alternante 


Fmédia 

105 

lb 

força média 


Ffechada 

164 

lb 

força na altura fechada 


k 

89 

lb/in 

constante de mola com N a arredondado 


Na 

9,75 


n° de espiras ativas - arredondado para o próximo 1/4 de espira 


Nt 

11,75 


n° total de espiras 


D 

1,45 

in 

diâmetro médio das espiras 


Dext 

1,66 

in 

diâmetro externo das espiras 


Dint 

1,24 

in 

diâmetro interno das espiras 


Ks 

1,97 


fator estático - cisalhamento direto - Equação 14.8 


Kw 

1,21 


fator de Wahl - Equação 14.9 


tauinic 

26743 

psi 

tensão de cisalhamento no comprimento instalado 


taufechada 

72875 

psi 

tensão na altura fechada 


taualt 

22705 

psi 

tensão alternada de cisalhamento para fadiga 


taumédia 

46800 

psi 

tensão média de cisalhamento para fadiga 


Sut 

238507 

psi 

resistência de tração - Equação 14.3 e Tabela 14-4 


Sus 

159800 

psi 

resistência de cisalhamento - Equação 14.4 


Sys 

143104 

psi 

escoamento sob cisalhamento, baseado na Tabela 14-6 


Sew 

67500 

psi 

limite de endurança do fio - Equação 14.12 


Ses 

42787 

psi 

limite de endurança para carregamento alternado - Equação 14.16b 


Nf 

1,3 


coeficiente de segurança - fadiga - Equação 14.14 


Nfechada 

2,0 


coeficiente de segurança - altura fechada (escoamento) 


Lf 

4,25 

in 

comprimento livre 


Lfechada 

2,43 

in 

altura fechada 


yinic 

0,67 

in 

deflexão inicial de montagem 


yfechada 

1,82 

in 

deflexão até altura fechada 


nf 

142 

Hz 

frequência natural em Hz 


FreqFac 

8,5 


razão da frequência natural para a frequência excitante 


5 N. de R.: No sistema americano, é usado ponto decimal em vez de vírgula. 

14.7 MOLAS HELICOIDAIS DE EXTENSÃO 

Molas helicoidais de extensão são similares às molas helicoidais de compressão, 
mas são carregadas à tração, como mostrado na Figura 14-2 b. A Figura 14-20 
mostra as dimensões significativas de uma mola de extensão. Ganchos ou laços 
acompanham as molas para permitir que a força de tração seja aplicada. Formas- 
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-padrão de laço e de gancho são mostradas na figura, ainda que várias modifi¬ 
cações sejam possíveis. Ver a referência 1 para obter uma descrição de outras 
configurações possíveis para ganchos e laços. As formas-padrão são construídas 
simplesmente por flexão da última espira a 90° do seu corpo. Os laços e ganchos 
podem ter tensões maiores que o corpo das espiras e podem, portanto, limitar a 
segurança do projeto. O ajuste das espiras não é feito com molas de extensão, e o 
jateamento de esferas é impraticável, uma vez que espiras enroladas muito perto 
escondem umas às outras do jateamento. 

Espiras ativas em molas de extensão 

Todas as espiras no corpo da mola são consideradas espiras ativas, mas geralmen¬ 
te uma espira é adicionada ao número de espiras ativas para obter um corpo de 
comprimento L b . 

N t =N a + 1 (14.19) 

L b = d N, (14.20) 

O comprimento livre é medido de uma extremidade do interior de uma volta (ou 
gancho) ao ponto correspondente na próxima e pode ser modificado alterando a 
configuração de extremidade sem mudar o número de espiras. 


Constante de mola para molas de extensão 

Espiras de molas de extensão são enroladas de forma apertada, e o fio é torcido 
à medida que é enrolado, criando assim uma pré-carga nas espiras que deve ser 
superada quando se quer separá-las. A Figura 14.21 mostra uma curva típica de 
carga contra deflexão de uma mola helicoidal de extensão. A constante de mola 
k é linear, com a exceção da porção inicial. A pré-carga F i é medida por extrapo¬ 
lação da porção linear da curva em direção ao eixo da força. A constante de mola 
pode ser expressa como 


F-F i _ d 4 G 
y 8D 3 N a 


(14.21) 


Observe que nenhuma deflexão ocorre até que a força aplicada exceda a pré- 
-carga F t que é imposta à mola. 


índice de mola para molas de extensão 

O índice de mola é encontrado a partir da Equação 14.5 e deve ser mantido no 
mesmo intervalo de 4 a 12, como recomendado para o caso de molas helicoidais 
de compressão. 


Pré-carga de espiras em molas de extensão 

A pré-carga F j pode ser controlada, até certo ponto, durante o processo de fabri¬ 
cação de molas e deve ser especificada de maneira a manter as tensões iniciais 
dentro do intervalo preferencial, como mostrado na Figura 14-22. [1J Esta mostra 
os intervalos desejáveis para a tensão inicial nas espiras como uma função do 
índice de mola. Valores fora desse intervalo são possíveis, porém conduzem a 
dificuldades de fabricação. As funções cúbicas foram ajustadas às curvas da Fi¬ 
gura 14-22 para permitir que sejam utilizadas em programas de computador. As 
expressões da aproximação cúbica são mostradas na figura e são 

x, = -4,231C 3 + 181,5C 2 - 3387C + 28640 


força 



deflexão 


FIGURA 14-21 

Curva força-deflexão de uma mola 
helicoidal de extensão mostrando 
sua tração inicial. 


(14.22a) 
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FIGURA 14-22 


Intervalo preferido de tensão inicial em molas de extensão como uma função do 
índice de mola. 



tensão máxima 
de flexão 



tensão máxima 
de torção 

FIGURA 14-23 

Pontos de máxima tensão no 
gancho ou laço de uma mola de 
extensão. 


X, = -2,987C 3 + 139,7C 2 - 3427C + 38404 (14.22/t) 

onde X; é expressa em psi. A média dos dois valores calculados com o uso dessas 
funções pode ser considerada como um bom valor inicial para a tensão na espira. 


Deflexão de molas de extensão 


A deflexão de espiras é calculada a partir da mesma equação utilizada no caso de 
molas helicoidais à compressão, com a modificação da pré-carga. 


8(f - F l )D i N l 
d 4 G 


(14.23) 


Tensões nas espiras de molas de extensão 

As tensões nas espiras são encontradas com as mesmas fórmulas utilizadas no 
caso de molas helicoidais à compressão. Ver as Equações 14.8 e 14.9. Os fatores 
K s e K w são utilizados como anteriormente. 


Tensões de extremidade em molas de extensão 

Os ganchos e laços padrão possuem dois pontos de alta tensão, como mostrado 
na Figura 14-23. A máxima tensão de torção ocorre no ponto B, onde o raio de 
flexão é mínimo. Existe também uma componente de tensão devido à flexão no 
ponto A do gancho ou laço, uma vez que a extremidade é carregada como uma 
viga curva. Wahl também define um fator de concentração de tensão K b para 
flexão em um fio curvo. 

A tensão de flexão no ponto A é encontrada a partir de 


a 


A 


K 


16 DF 

b nd 3 


+ 


4 F 

nd 2 


(14.24a) 
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onde 


K 


b 


4Cf - C x - 1 
4C, (C, - 1) 


(14.24/j) 


e 


Q = 


2R l 

d 


(14.24c) 


fljéo raio médio do laço, como mostrado na Figura 14-23. Observe que para 
uma extremidade-padrão, o raio médio do laço é idêntico ao raio médio de espira. 
A tensão de torção no ponto B é encontrada a partir de 


onde 


= K. 


8 DF 


B ~~ Kd 3 




Wl 4 C 2 - 4 


(14.25 a) 


(14.25 b) 


e 



(14.25c) 


R 2 é o raio do lado flexionado, como mostrado na Figura 14-23. C 2 deve ser 

A [ 1 ] 

maior que 4. 


Ressonância em molas de extensão 

A frequência natural de uma mola helicoidal de extensão com ambas as extremi¬ 
dades fixadas de modo a evitar deflexão axial é a mesma que aquela para molas 
helicoidais sob compressão (ver a Equação 14.12a): 


= Í2l Hz 

nN a D 2 V 32y 


(14.26) 


Resistência de materiais para molas de extensão 

Os mesmos materiais são utilizados para fios de molas helicoidais sob compres¬ 
são e extensão. Alguns dos dados de resistência desenvolvidos para molas de 
compressão também são aplicáveis a molas de extensão. A Tabela 14-12 mostra 
valores recomendados de resistência para escoamento, sob condições estáticas, 
do corpo da espira e extremidades para torção e flexão. Observe que as resistên¬ 
cias à torção de diversos materiais de fio são as mesmas que aquelas apresentadas 
nas Tabelas 14-8 e 14-9 para molas helicoidais sob compressão. A Tabela 14-13 
mostra resistências à fadiga recomendadas para dois materiais a diferentes valo¬ 
res de vida, apresentando dados separados para as espiras de corpo e de extremi¬ 
dades. Os limites de resistência à fadiga da Equação 14.13 são válidos para molas 
de extensão e devem ser convertidos a valores alternados com a Equação 14.18 b 
para que possam ser usados na expressão do coeficiente de segurança da linha de 
Goodman da Equação 14.18a. 
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Tabela 14-12 Resistências máximas de escoamento de torção S ys e flexão S y para 
extensão em aplicações estáticas 

Sem aplicação de ajuste ou tratamento térmico de baixa temperatura. Fonte: Referência 1 

molas helicoidais de 

Percentual máximo do limite de resistência à tração 


S ys em torção 

S y em flexão 

Material 

Corpo Extremidade 

Extremidade 

Aço-carbono repuxado a frio (por exemplo, A227, A228) 

45% 40% 

75% 

Aço-carbono endurecido e revenido e aço de 
baixa liga (por exemplo, A229, A230, A232, A401) 

50 40 

75 

Aço inox. austenítico e ligas não ferrosas 
(por exemplo, A313, B134, B159, B197) 

35 30 

55 


Dimensionamento de molas helicoidais de extensão 

O procedimento de dimensionamento de molas de extensão é essencialmente 
o mesmo que aquele utilizado para molas de compressão com a complicação 
adicional introduzida pelos detalhes de extremidade. Hipóteses relativas a um 
número suficiente de parâmetros de projeto devem ser feitas para que se possa 
proceder com a iteração inicial. Os valores assumidos são ajustados com base no 
resultado obtido e as iterações procedem até que se chegue a um valor adequado. 

Com frequência, é conveniente, em problemas de dimensionamento de mo¬ 
las de extensão, pressupor um índice de mola e um diâmetro de fio como feito 
para molas helicoidais sob compressão. O diâmetro médio pode ser encontrado 
a partir da Equação 14.5. O valor assumido de índice de mola pode ser utilizado 
com a Equação 14.21 para gerar valores iniciais aproximados das tensões no en¬ 
rolamento de espiras. Utilizando este valor inicial de tensão, a pré-carga na espira 
F i pode ser calculada com o uso da Equação 14.8. As tensões de espira e extre¬ 
midade podem ser encontradas a seguir e é possível fazer os ajustes apropriados 
aos valores assumidos para que se obtenham valores aceitáveis dos coeficientes 
de segurança. 

A deflexão ou o número de espiras podem ser encontrados a partir da Equa¬ 
ção 14.23 com um deles assumido ou especificado. A constante de mola pode ser 
encontrada utilizando a máxima força de projeto e a pré-carga em combinação 
com as deflexões assumidas ou calculadas na Equação 14.21. A flambagem não é 
um problema no caso de molas helicoidais de extensão, mas a frequência natural 
deve ser comparada à frequência aplicada nas situações dinâmicas. 


Tabela 14-13 Resistência máxima à fadiga torcional 5^'e resistência de 

fadiga flexionai S^' para molas helicoidais de extensão de fio 
de aço ASTM A228 e aço inoxidável tipo 302 em aplicações 
cíclicas (razão de tensão, R= 0) 

Sem ressonância, sem jateamento, à temperatura ambiente e com tratamento térmico de 
baixa temperatura aplicado. Fonte: Referência 1 


Vida (ciclos) à fadiga 

Percentual do limite de resistência 

S^/em torção 

S^/em flexão 

Corpo 

Extremidade 

Extremidade 

105 

36% 

34% 

51% 

106 

33 

30 

47 

107 

30 

28 

45 
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Os coeficientes de segurança são calculados a partir das Equações 14.14 e 
14.17, devendo-se ter cuidado na escolha da resistência à torção apropriada para 
as espiras e à flexão ou cisalhamento para as extremidades. Uma análise baseada 
na linha de Goodman é necessária para molas carregadas ciclicamente, sendo 
esta resumida na Equação 14.18. A aplicação de uma análise de fadiga se faz 
necessária tanto para as espiras quanto para as extremidades. 


EXEMPLO 14-5 


Projeto de uma mola helicoidal de extensão para 
carregamento cíclico 


Problema Projete uma mola de extensão para carregamento dinâmico 
em um intervalo de deflexão dado. 

Dados A mola deve proporcionar uma força mínima de 50 lbf e uma 

força máxima de 85 lbf em um intervalo de deflexão dinâmica 
de 0,50 in. A frequência forçante é de 500 rpm. Vida infinita é 
desejada. 

Hipóteses Ganchos padronizados serão utilizados em cada extremida¬ 
de. Será utilizado fio musical (ASTM A228), uma vez que as 
cargas são dinâmicas. Ajuste e jateamento não podem ser uti¬ 
lizados para a obtenção de uma resistência à fadiga maior em 
uma mola de extensão. 


Solução Ver a Figura 14-24 e a Tabela 14-14. 


1 Pressuponha um diâmetro inicial de fio de 0,177 in dentre os diâmetros 
disponíveis de fio na Tabela 14-2. Pressuponha um índice de mola C = 9 e 
use-o para calcular o diâmetro médio de espira a partir da Equação 14.5 

D = Cd = 9(0,177) = 1,59 in (a) 

2 Use o valor assumido de C para descobrir um valor apropriado da tensão 
inicial de espira, x ; , segundo a Equação 14.21: 

= -4,231 C 3 + 181,5C * 1 2 - 3387C + 28640 

= -4,23l(9) 3 + 181,5(9) 2 - 3387(9) + 28640 = 9774 psi ( b) 


X, = -2,987C 3 + 139,7C 2 - 3427C + 38404 

l 2 

= -2,987(9) 3 + 139,7(9) 2 - 3427(9) + 38404 = 16699 psi (c) 


x, + x,. 

‘1 ‘2 


9114 +16699 


‘ 2 2 
3 Determine o fator de cisalhamento direto: 


13237 psi 


K =1 + M = i + M = io6 
1 C 9 


(d) 


(e) 


4 Substitua o valor de K s do passo 3 e o valor de x, da Equação (d) do passo 
2 para determinar x mm na Equação 14.8b de modo a determinar a força de 
tração inicial, F t , na espira: 


Kd\ 

8 K s D 


ti( 0,177) 3 (13237) 
8(l,06)(l,59) 


= 17,1 lb 


(/) 
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Verifique se essa força é menor que o valor requerido de força aplicada mí¬ 
nima F min , o que neste caso se aplica. Qualquer força aplicada menor que F t 
não defletirá a mola. 


5 Determine as forças média e alternada com a Equação 14.16a: 

r _ r or_ rn 

p- _ max 1 min _ _ 1 7 5 1Ò 


p = F mu + F mn = 85 + 50 = 6? 5 J b 


(g) 


6 Utilize o fator de cisalhamento direto, K s , e os valores previamente assumi¬ 
dos para determinar a tensão* média, x m : 


T,„ = K, 


*F m D 

Jt d 3 


1,06 


8(67,5)(l,59) 

7t(0,177) 3 


52122 psi 


(h) 


7 Encontre o fator de Wahl, K w , e use-o para calcular a tensão de cisalhamen¬ 
to alternada, x a , na espira. 


K 


W 


4C-1 0,615 = 4(9)- 1 0,615 = 

4C-4 C “ 4(9) -4 9 


(0 


U) 


8 Determine o limite de resistência à tração deste fio de material musical a 
partir da Equação 14.3 e da Tabela 14-4. Utilize-o para determinar o limite 
de resistência ao cisalhamento a partir da Equação 14.4 e a resistência ao 
escoamento sob torção para o corpo de espira a partir da Tabela 14-12, pres¬ 
supondo que não se remova qualquer deformação permanente. 

S M = Ad b = 184649(0,177)^' 1625 = 244633 psi 

S„ = 0,667S ut = 163918 psi (jfc) 


S ys = 0,45S„, = 0,45(244633) = 110094 psi (/) 

9 Determine o limite de duração do fio de molas não jateadas usando a Equa¬ 
ção 14.14 e converta-o para o limite de resistência à fadiga em condições 
alternadas utilizando a Equação 14.18b. 

S m = 45000 P si (m) 


* O fator de cisalhamento direto K s é usado 
em vez do fator de Wahl para o cálculo da 
tensão média, uma vez que o fator de con¬ 
centração de tensão é considerado igual a 
1,0 para a tensão média. 


s a = °’ 5 


5',,, 


5 ' - 0,55 


= 0,5 


45000(163918) 
163918 - 0,5(45000) 


= 26080 psi 


( n ) 


10 O coeficiente de segurança para espiras em torção é calculado a partir da 
Equação 14.18a. 

5v v ( 5'ii v ^min ) 


Nr = -7-V- 


26080(163918- 38609) 


26080(52122 - 38609) + 163918(14877) 


= 1,17 


(o) 


Observe que é usada neste cálculo a tensão mínima devido à força, F min , não 
a tensão no enrolamento de espiras proveniente da Equação (d). 
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11 As tensões nos ganchos de extremidade também precisam ser calculadas. 
As tensões devidas à flexão nos ganchos são determinadas a partir da Equa¬ 
ção 14.24: 

C, = ^=“=c = 9 

1 d 2 d 

_ 4 C 2 -C, -I _ 4(9) 2 -(9)-l _ 

^-4C,(C,-1)- 4(9)(9-l) - 1 ’® 


= K h 


16 DF 4F 

_ a_ _|_ _ a_ 

nd 3 nd~ 


1i09 16(U9)(17,5) | 4(17,5) 

n(0,177) 3 Tt(0,177) : 


= 28626 psi 


(P) 


(q) 


K, 


16 DF m 4 F m 

b nd 3 nd 2 


16 DF,, 4F- 


® min ^ b ,3 

nd 


nd 


16(l,59)(67,5) 4(67,5) 

1,09——— A ’’ +— v ’ = 110416 psi 
Jt(0,177) Jt(0,177) 

16(l,59)(50) 4(50) 

L = 1,09——— A , ’ +-1 —!— = 81790 psi (r) 

tc( 0, 177) 7t(0,177) 


12 Converta a resistência de endurança torcional em uma resistência de endu- 
rança por tração utilizando a Equação 14.4 e use-a juntamente com o limite 
de resistência à tração do passo 8 na Equação 14.18 para determinar o coe¬ 
ficiente de segurança à fadiga para o gancho em flexão: 


S. = 


26080 


N f = 


0,67 0,67 

S e (S ut - a mm ) 


37825 psi 


fb + 

38925(244633 -81790) 


0,78 


(í) 


38925(110416 - 81790) + 244633(28626) 

13 As tensões de torção no gancho são determinadas a partir da Equação 14.25 
utilizando um valor suposto de C 2 = 5. 

C 2 d _ 5(0,177) 


R, = 


= 0,44 in 


-1 4(5)-1 

— = -H — = 1>2 


K = 4Q___ 

W2 4C 2 - 4 4(5)-4 


(0 


^B a — K W2 


^ B m ~ K W2 


8 DF 


r = 1.19 


8(1,59)17,5 




nd" tc(0, 177) 

8 ^ L = 11 o 8 í 1 l 59 l 67 l 5 

nd 3 
8 DF, 


nd" 


Tc(0,177) 

1 8 ( 1 , 59)50 

n(0,177) 3 


3 = 15202 psi 
3 ' = 58637 psi 


(u) 


= 43435 psi 


14 O coeficiente de segurança à fadiga do gancho em torção é calculado usan¬ 
do a Equação 14.18o. 


N 


Ses{S,,s ^min) 

A ~S a (x m 

26080(163918-43435) 
26080(58637 - 43435) + 163918(15202) 


= 1.1 


(v) 
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FIGURA 14-24 

Variação dos parâmetros de mola helicoidal de extensão com o índice de mola- 
diâmetro constante de fio. 


15 Um desses coeficientes é menor que 1, tornando este projeto inaceitável. 
Para se ter uma ideia do que mudar para melhorá-lo, o modelo foi resolvido 
para uma lista de valores de índice de mola de 4 a 14, mantendo todos os 
outros parâmetros como definido anteriormente. Os valores resultantes de 
diâmetro da espira, comprimento livre, peso da mola e coeficiente de segu¬ 
rança à fadiga são plotados na Figura 14-24. 

O coeficiente de segurança diminui com o aumento do índice de mola, de 
maneira que uma redução no nosso valor assumido de C irá melhorá-lo ain¬ 
da que não se modifique o diâmetro do fio. Observe, contudo, que o com¬ 
primento livre da mola mostra um valor mínimo para um índice de mola 
ao redor de 7,5. O diâmetro de espira aumenta linearmente com o índice de 
mola para um diâmetro constante de fio. O peso da mola decai com o au¬ 
mento no índice de mola. 

Se diminuirmos o índice de mola de 9 para 7,5 e aumentarmos o diâmetro 
de fio um tamanho, para 0,192 in, mantendo todos os outros parâmetros 
iguais, obteremos um projeto aceitável, neste caso com o mínimo N f = 1,2 
para o gancho em flexão. 

16 A Tabela 14-14 mostra os resultados deste novo projeto. Um resumo dos 
valores mudados no projeto inclui: 

C - 7,5 D = 1,44 in K w = 1,20 K s = 1,07 

T t = 15481 psi T mn = 27631 psi x a = 10856 psi x m = 37302 psi (w) 

N, = 2,3 N f = 1,8 N f = 1,7 N f = 1,2 

‘espira Jsespim J Sg anc ho Jb gancho 

O projeto da mola pode ser agora completado com base nos novos diâmetro 
de fio e índice de mola obtidos no passo 15. 

17 A constante de mola é definida a partir dos dois valores especificados de 
força correspondentes à sua deflexão relativa. 

k _ AF _ 85-50 
y 0,5 


= 70 lb/in 


(x) 
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Tabela 14-14 

Parte 1 de 2 

Exemplo 14-5 Projeto de uma mola helicoidal de extensão para cargas cíclicas 

Entrada 5 

Variável 

Saída 5 

Unidade 

Comentários 

500 



rpm 

frequência de excitação 

7,50 

C 



índice de mola inicial 

0,192 

d 


in 

diâmetro inicial de fio (função lista) 

0,50 

y 


in 

deflexão entre Fmin e Fmax 


ymax 

0,81 

in 

máxima deflexão a Fmax 


ymin 

0,31 

in 

deflexão mínima a Fmin 

'music 

matl 



'music,'oiltemp, ‘hdrawn,.. 

85 

Fmax 


lb 

força aplicada máxima 

50 

Fmin 


lb 

força aplicada mínima 


Finic 

28,01 

lb 

força a partir da tração inicial 


Flow 

50,00 

lb 

força mínima aplicada na mola 


Falt 

15,50 

lb 

força alternante 


Fmédia 

67,50 

lb 

força média 


k 

70,70 

lb/in 

constante de mola com A/ a arredondado 


N 

9,35 


n° de espiras ativas - exato 


Na 

9,25 


n° de espiras ativas - arredondado para o próximo 1 /4 de espira 


Ntot 

10,25 


n° total de espiras 


D 

1,44 

in 

diâmetro médio das espiras 


Dext 

1,63 

in 

diâmetro externo das espiras 


Dint 

1,25 

in 

diâmetro interno das espiras 


Ks 

1,07 


fator estático - Equação 14.8 


Kw 

1,20 


fator de Wahl - Equação 14.9 


Tauinic 

15481 

psi 

tensão de cisalhamento a partir da tração inicial 


Taumin 

27631 

psi 

tensão de cisalhamento a Fmin 


Taumax 

46973 

psi 

tensão de cisalhamento a Fmax 


Taualt 

10856 

psi 

tensão de cisalhamento alternada para fadiga 


Taumédia 

37302 

psi 

tensão de cisalhamento média para fadiga 


Sut 

241441 

psi 

resistência à tração - Equação 14.3 e Tabela 14-4 


Sus 

161765 

psi 

limite de resistência ao cisalhamento - Equação 14.4 


Ssy 

108648 

psi 

escoamento sob cisalhamento baseado na Tabela 14-10 


Ssyh 

96576 

psi 

escoamento sob escoamento no gancho - Tabela 14-10 


Sew 

45000 

psi 

limite de resistência do fio - Equação 14.12 


Ses 

26135 

psi 

limite de endurança sob condições alternadas - Equação 14.16b 


Sy 

181081 

psi 

resistência ao escoamento em flexão 


Se 

39008 

psi 

limite de endurança sob tração 


5 N. de R.: No sistema americano, é usado ponto decimal em vez de vírgula. 


18 Para obter a constante de mola definida, o número de espiras ativas deve 
satisfazer à Equação 14.7: 


d'G 
8 D 3 N a 


= d*G J0,192) 4 11,5E6 ^ 35 ^ 9 
8 D 3 k 8(l,44) 3 (70) 


00 


ou N, 
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Tabela 14-14 

Parte 2 de 2 

Exemplo 

14-5 Projeto de uma mola helicoidal de extensão para cargas cíclicas 

Entrada 5 

Variável 

Saída 5 

Unidade 

Comentários 


N, 

1,8 


coeficiente de segurança das espiras - fadiga - Equação 14.14 


K 

2,3 


coeficiente de segurança das espiras - carga estática em Fmax 


N íh , 

1,7 


coeficiente de segurança - fadiga torcional 



1,8 


coeficiente de segurança do gancho - escoamento torcional 


tf» 

1,2 


coeficiente de segurança do gancho - fadiga flexionai 


N skl 

1,8 


coeficiente de segurança do gancho - esoamento sob flexão 


L C orpo 

1,97 

in 

comprimento do corpo da espiral 


Ganchol 

1,25 

in 

comprimento do gancho em uma extremidade 


Gancho! 

1,25 

in 

comprimento do gancho na outra extremidade 


h 

4,46 

in 

comprimento livre entre ganchos 


w, oul 

0,38 

lb 

peso total das espiras - Equação 14-11b 


tff 

140,7 

Hz 

frequência natural em Hz 


Crpm 

8440 

rpm 

frequência natural em rpm 


FreqFac 

16,9 


razão - freq. natural pela freq. de excitação 

5,00 

c 2 



deve ser > 4 


r 2 

0,48 

in 

raio de flexão lateral na raiz do gancho 


IS 

gancho 

1,19 


fator K para o gancho sob torção 


^maxgancho 

52294 

psi 

tensão máxima de torção no gancho 


^mingancho 

30761 

psi 

tensão mínima de torção no gancho 


^altgancho 

10766 

psi 

tensão alternada de torção no gancho 


^medgancho 

41528 

psi 

tensão média de torção no gancho 


c, 

7,50 


índice de mola para o gancho 


s N. de R.: No sistema americano, é usado ponto decimal em vez de vírgula. 


Observe que arredondamos para o próximo valor de 1/4 de espira, uma vez 
que a tolerância de fabricação não pode alcançar precisão melhor que esta. 
Isso torna a constante de mola k = 70,7 lbf /in. 

19 O número total de espiras no corpo e o comprimento do corpo são 

N, =N a + 1 = 9,25 + 1 = 10,25 

L b = N,d = 10,25(0,192) = 1,97 in (z) 

20 O comprimento livre pode agora ser determinado. O comprimento de um 
gancho-padrão é igual ao diâmetro interior da espira: 

L f = L b + 2 L gancho = 1,97 + 2(1,25) = 4,46 in (aà) 


21 A deflexão para alcançar a maior das duas forças especificadas é 

85-28 


y m 


F — F 

max inicial 


70,7 


= 0,81 in 


(ab) 


22 A frequência natural desta mola é determinada a partir da Equação 14.26 e é 
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= -J-4 M = 2 (°- 192 ) , = ,40,6 Hz 

D J V 32y 7t(9 t 25)(l t 44) J V 32(0.285) 


8436 rpm (ac) 


A razão entre a frequência natural e a frequência aplicada é 


8440 

500 


16,9 


(ad) 


que é suficientemente alta. 

23 A especificação de projeto para esta mola de fio A228 é 

d — 0,192 in OD § =l,63in N, = 10,25 L /= 4,46 (ae) 

24 Os resultados são mostrados na Tabela 14-14. Os arquivos EX14-05 estão no 
CD-ROM. Há também abordagens alternativas para a solução deste exemplo 
mostradas separadamente em arquivos Mcithcad e TK Solver no CD-ROM 
com uma letra adicionada aos seus nomes. 


14.8 MOLAS HELICOIDAIS DE TORÇÃO 

Uma mola de espiras helicoidais pode ser carregada em torção, em vez de em 
compressão ou tração, e neste caso é conhecida como mola de torção. As espiras 
de extremidade são estendidas tangencialmente de modo a proporcionar braços 
sobre os quais o momento pode ser aplicado, como mostrado na Figura 14-25. 
Essas espiras de extremidade podem ter uma variedade de formas para adequar- 
-se à aplicação. As espiras são normalmente enroladas próximas umas às outras, 
como no caso das molas de extensão, sem que tenham, entretanto, qualquer tração 
inicial. As espiras podem também ser enroladas com espaçamento como aquele 
encontrado nas molas à compressão, e isso evitará atrito entre as espiras. Apesar 
dessa possibilidade, a maior parte das molas de torção é de espiras próximas. 



FIGURA 14-25 -- 

9 N. de R. T.: Diâmetro externo. 

Variedade de detalhes de extremidade disponíveis para molas helicoidais de torção. 

(Cortesia de Associated Spring, Barnes Group lnc. r Bristol, Conn.) 
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livre 


O momento aplicado às espiras coloca o fio em flexão como no caso de uma 
viga curva, como mostrado na Figura 14-26. O momento aplicado deve sempre 
ser arranjado de forma a fechar as espiras em vez de abri-las, porque as tensões 
residuais resultantes do enrolamento das espiras são favoráveis contra um mo¬ 
mento de fechamento. O momento aplicado não deve nunca ser revertido em 
serviço. O carregamento dinâmico deve ser repetido ou variado com a razão de 
tensão R > 0. 

Deve-se disponibilizar suporte radial em três ou mais pontos do diâmetro 
da espira para absorver as forças reativas. Esse suporte é geralmente construído 
utilizando uma barra colocada dentro da espira. A barra não deve ser maior em 
diâmetro que cerca de 90% do menor diâmetro interno das espiras quando enro¬ 
ladas sob carga a fim de evitar vinculação de espiras. 

As especificações de manufatura de molas de torção definem os parâmetros 
indicados na Figura 14-26 bem como o diâmetro do fio, diâmetro externo da 
espira, número de espiras e constante de mola. A carga deve ser definida a um 
ângulo a com a tangente de extremidade na condição carregada em vez de em 
uma deflexão relativa à posição livre. 

Como a carga ocorre em flexão, o fio de seção retangular é mais eficiente 
em termos de rigidez por unidade de volume (maior valor de 1 para a mesma 
dimensão). Contudo, a maior parte das molas helicoidais de torção é construída 
de fio redondo simplesmente por causa do seu menor custo e maior variedade de 
tamanhos e materiais. 


especifique: 

oc - ângulo entre extremidades 
F - carga nas extremidades 
formando um ângulo a 
L - braço de momento 
0 - deflexão angular a partir 
da posição livre 

FIGURA 14-26 

Especificação de requisitos carga e 
deflexão de molas de torção. Fonte: 
Referência 1. 


Terminologia para molas de torção 

Os seguintes parâmetros têm o mesmo significado para molas de torção que para 
molas helicoidais sob compressão: diâmetro médio das espiras D, diâmetro de 
fio d, índice de mola C, diâmetro externo D a , diâmetro interno D, e o número de 
espiras ativas N a . A constante de mola k é expressa como momento por unidade 
de deflexão angular. 


Número de espiras em molas de torção 

O número de espiras ativas é igual ao número de voltas ao corpo N b mais alguma 
contribuição das extremidades, as quais também fletem. Para extremidades retas, 
a contribuição pode ser expressa como um número equivalente de espiras N e : 


N. 


Li + L 2 
3 nD 


(14.27 a) 


onde Lj e L, são os comprimentos dos braços respectivos às tangentes de extremi¬ 
dade das espiras. O número de espiras ativas é então 

N a =N b + N e (14.27/i) 


onde N b éo número de espiras no corpo da mola. 


Deflexão de molas de torção 

A deflexão angular da espira de extremidade é normalmente expressa em radia- 
nos, porém é frequentemente convertida a revoluções. Utilizaremos revoluções. 
Uma vez que é essencialmente uma viga em flexão, a deflexão (angular) pode ser 
expressa como 








Capítulo 14 PROJETO DE MOLAS 


833 


e 


rev 


2 n 


I ml u 
2n EI 


(14.28a) 


onde M é o momento aplicado, L w é o comprimento do fio, E o módulo de elas¬ 
ticidade para o material utilizado na mola e I o segundo momento de área para a 
seção transversal com relação ao eixo neutro. 

Para molas de torção de fio redondo, podemos substituir a geometria apro¬ 
priada para obter 


0 . = 


= 10,2 


ML W _ 1 M(nDN a ) 
2nEI 2n E(nd 4 /64) 

64 MDN a 
2 t t d*E 
MDN„ 


d 4 E 


(14.28/?) 


O fator 10,2 é normalmente aumentado para 10,8 com base em experiência, 
para levar em conta o atrito entre espiras, e desse modo a equação se torna 111 


Q kv 


10,8 


MDN a 

d 4 E 


(14.28c) 


Constante de mola para molas de torção 

A constante de mola pode ser sempre obtida a partir da fórmula de deflexão: 


M _ d 4 E 
0 rev “ 10,8 DN a 


(14.29) 


Fechamento de espiras 

Quando uma mola de torção é carregada para fechar as espiras (como deve ser), 
o diâmetro da espira diminui e seu comprimento aumenta à medida que a mola é 
“enrolada”. O diâmetro mínimo à deflexão plena é 


D: 


DN„ 
N b + 0 


-d 


(14.30) 


onde D é o diâmetro médio da espira não carregada. Qualquer que seja o pino so¬ 
bre o qual a espira trabalhe, este deve ser limitado a cerca de 90% deste diâmetro 
interno mínimo. 

O máximo comprimento de corpo de espira a “enrolamento completo” é: 

L,^=d{N b + 1+0) (14.31) 


Tensões em espiras de molas à torção 

A tensão na fibra externa de uma viga reta é Mc / 1, mas neste caso temos uma 
viga curva, e aprendemos na Seção 4.9 que as tensões se concentram na parte 
interna das vigas curvas. Wahl [3] derivou o fator de concentração de tensão para a 
parte interna de um fio de espira redondo em flexão, obtendo 

_ 4C 2 - C - 1 
b ‘ ~ 4C(C-l) 


(14.32a) 
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e, para a parte externa da espira 

= 4C 2 + C- 1 
h “ 4C(C + l) 


(14.32/7) 


sendo C o índice de mola. 

A máxima tensão de compressão no diâmetro interno de uma espira de uma 
mola helicoidal de fio redondo carregada à torção (de forma a fechar as suas 
espiras) é, então, 


G, 

l max 


_ v M nuu C _ V 

~ K »i —j— ~ K b, 


M lnax ( d l 2 ) 

nd 4 /64 


= K 32M 


nd 3 


(14.33a) 


e as componentes de tensão de tração no diâmetro externo das espiras quando em 
flexão são 


O,, = K, 


32 M, m 

b ° nd 3 


= K, 


32 M ma 

b " nd 3 


o + o 

_ °max _ °min . 


®°alt 


o — o 

°max °min 


(14.33/7) 

(14.33c) 


Observe que para falha estática (escoamento) de uma mola à torção carregada de 
modo a fechar suas espiras, a tensão de compressão de maior magnitude O imax na 
parte interna da espira é da maior importância, mas para falha por fadiga, que é 
um fenômeno relacionado a tensões de tração, o motivo de preocupação é a má¬ 
xima tensão de tração, ligeiramente inferior, no lado externo das espiras. Assim, 
as componentes alternadas e média são calculadas no diâmetro externo da espira. 
Se a mola for carregada de modo a abrir as espiras (o que não é recomendado), 
deve sofrer tratamento de alívio de tensões para eliminar tensões residuais das 
espiras e então a tensão interna de espira deve ser utilizada para calcular as com¬ 
ponentes necessárias à determinação do coeficiente de segurança à fadiga. 


Parâmetros materiais para molas de torção 

O limite de resistência ao escoamento e à fadiga são necessários neste caso. A Ta¬ 
bela 14-15 mostra valores sugeridos de resistência ao escoamento para diversos 
materiais como uma porcentagem da sua resistência à tração. Observe que ten¬ 
sões residuais favoráveis permitem que a resistência à tração seja utilizada como 
um critério de escoamento em alguns casos. A Tabela 14-16 mostra porcentagens 
de resistência à fadiga flexionai para diversos fios de 10 5 e 10 6 ciclos para os ca¬ 
sos em que estes foram jateados e não jateados. As mesmas limitações relativas 
à efetividade da aplicação de jateamento de esferas referentes ao caso das molas 
de extensão se aplicam neste caso, uma vez que espiras bastante fechadas evitam 
que as esferas impactem o diâmetro interno da espira. O jatemento de esferas 
pode não ser efetivo em muitas molas de torção. 

Os dados de limite de resistência à fadiga por torção para molas helicoidais à 
compressão mostrados na Equação 14.12 podem ser adaptados para flexão utili¬ 
zando a relação de von Mises entre carregamento sob torção e tração. 


5 . 

g _ ew 

m 'b 0,577 


(14.34) 


que produz 
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Tabela 14-15 Máxima resistência recomendada ao escoamento sob flexão 
helicoidais à torção em aplicações estáticas 

Fonte: Adaptado da Referência 1 

para molas 


Percentual máximo do limite de resistência à 
tração 

Material 

Tensões aliviadas Tensões residuais favoráveis 

Aço-carbono trabalhado a frio (por exemplo, A227, A228) 

80% 

100% 

Aço-carbono endurecido e revenido e aço de baixa liga 
(por exemplo, A229, A230, A232, A401) 

85 

100 

Aço inox. austenítico e ligas não ferrosas (por exemplo, 
A313, B134, B159, B197) 

60 

80 


45 0 

S =- ! — = 78 kpsi (537 MPa) para molas não jateadas 

0,577 

(14.34/?) 

S . = —’— = 117 kpsi (806 MPa) para molas jateadas 
m b 0,577 


Coeficientes de segurança para molas à torção 

Antecipa-se uma falha sob escoamento na superfície interna das espiras, e o coe¬ 
ficiente de segurança pode ser encontrado a partir de 

S 

N v = (14.35a) 

o, 

l max 

Observe que os dados disponíveis de fadiga e limite de resistência à fadi¬ 
ga são para uma situação de tensões repetidas (componentes média e alternada 
iguais) e, portanto, devem ser convertidos para valores referentes à situação de 
tensões alternadas antes de serem utilizados para calcular o coeficiente de segu¬ 
rança à fadiga com as Equações 14.17. Como a notação utilizada para flexão é 
ligeiramente diferente, repetimos as Equações 14.17 com as substituições apro¬ 
priadas de variáveis para o caso de mola de torção. 


AT — 


(s„, - o t 

‘min ) 

1 

i 

f 

\ °média 

-°»J 

1 + Sl « G °al, 


Tabela 14-16 Resistência máxima recomendada de fadiga por flexão Sfw para molas 
helicoidais de torção em aplicações cíclicas (razão de tensões R = 0) 

Tensões aliviadas, sem ressonância-jateamento pode não ser possível em todos os casos. Fonte: Referência 1 




Percentual do limite de resistência à tração 


ASTM A228 ou Inox 302 

ASTM A230 e A232 

Vida em fadiga (ciclos) 

Sem jateamento 

Com jateamento 

Sem jateamento Com jateamento 

10 5 

53% 

62% 

55% 64% 

10 6 

50 

60 

53 62 
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S. 


0,5 


S S, 

ewfj ut 


S a - 0,55 


(14.35c) 


Dimensionamento de molas helicoidais de torção 

O processo de dimensionamento de molas helicoidais de torção é muito simi¬ 
lar àquele utilizado para molas helicoidais de compressão. A melhor maneira de 
ilustrar isso é com um exemplo. 


EXEMPLO 14-6 


Projeto de uma mola helicoidal de torção para carregamento 
cíclico 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Projete uma mola de torção para carga dinâmica dentro de 
um intervalo de deflexão. 

A mola deve produzir um momento mínimo de 50 lbf-in e um 
máximo momento de 80 lbf.in no intervalo de deflexão dinâ¬ 
mico de 0,25 revoluções (90°). Vida infinita é desejável. 

Use fio musical não jateado (ASTM A228). Utilize extremida¬ 
des tangentes retas em um corpo de 2 in de comprimento. A 
espira é carregada para que se feche. 


Ver a Figura 14-27. 

1 Pressuponha um diâmetro inicial de 0,192 in dentre os tamanhos dispo¬ 
níveis na Tabela 14-2. Pressuponha um índice de mola C = 9 e use-o para 
calcular o diâmetro médio de espira, D, na Equação 14.5. 

D = Cd = 9(0,192) = 1,73 in (a) 

2 Determine os momentos médio e alternado: 

80 + 50 








2 

80-50 


65 lb 


= 15 lb 


(b) 


2 2 

3 Determine o fator de flexão de Wahl para a superfície interna, K h . e use-o 
para calcular a máxima tensão de compressão na superfície interior da espira. 

\2 


= 


4C 2 - C - 1 _ 4(9)" - 9-1 
4C(C - l) “ 4(9)(9-l) 


= 1,090 


(c) 


a, 


K 32M_ 


71 d* 


1,09 


32(80) 

7t(0,192) 3 


125523 psi 


(d) 


4 Determine o fator de flexão de Wahl K b para a superfície externa e calcule 
os valores máximo, mínimo, alternado e médio de tensões de tração na espi¬ 
ra em sua superfície externa. 

\2 

+ y - i 

(e) 


4C 2 + C - 1 4 (9) 2 +9-1 

K h = ^ = A: w . -— = 0,9222 


4C(C + l) 4(9)(9 + l) 
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= K, 


32 M m 
K nd 3 


= 0,9222 


= K„ 


o„ 


alt 


32 M m 
° nd 3 

CT„ + G„ 


a — o 

°max °min 


= 0,9222 


32(50) 

Ji(0,192) 3 

32(80) 


= 66359 psi 


(/) 


7i(0,192) 

66359 + 106175 
2 

66359- 106175 


= 106175 psi 


= 86267 


= 19908 


( 8 ) 


5 Determine o limite de resistência à tração do material desse fio musical a 
partir da Equação 14.3 e da Tabela 14-4 e use-o para determinar a resistên 
cia ao escoamento por flexão para o corpo da espira a partir da Tabela 14- 
15, pressupondo que não exista alívio de tensões. 

S ul = Ad b = 184649(0,192) -0 ’ 1625 


s y = 1,0.s; 


= 241441 psi 
241441 psi 


(h) 

(0 


6 Determine o limite de resistência à fadiga do fio para molas não jateadas 
usando a Equação 14.34 e converta-o para resistência à fadiga sob ciclos 
alternados usando a Equação 14.35 b. 


„ _ 45000 „ Qon . 

S . = -= 77990 psi 

0,577 F 


0,5 


s e „„s u , 


s,„ - 0,5X 


0,5 


77990(241441) 
241441 - 0,5(77990) 


( 7 ) 

46506 psi ( k ) 


7 O coeficiente de segurança à fadiga para espiras em flexão é calculado com 
a Equação 14.35 a. 


N ft = 



(■s» - 

’ min ) 

\ 

SJ 

ío 

^ °média 

- O ) 

°min / 

1 + S «> a o all 


46506(241441 - 66359) 


46506(86267 - 66359) + 24144l(l9908) 
8 O coeficiente de segurança estático contra escoamento é 

241441 


1,4 


^ = — 

n G 


125523 


1,9 


(0 


(m) 


Ambos os fatores são aceitáveis. 

9 A constante de mola é definida a partir dos dois momentos especificados a 
partir da deflexão relativa. 

k = — = 80 ~ 50 = 120 lb-in/rev (n) 

0 0,25 

10 Para obter a constante de mola definida, o número de espiras ativas deve 
satisfazer à Equação 14.29: 

\4 , 


k = 


d 4 E 
10,8 DN a 


d 4 E 


(0,192) 30£6 
10,8 Dk ~ 10,8(l,73)(l20) 


= 18,2 


(o) 


ou N, 
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* Informações adicionais sobre projeto 
de molas Bellevile podem ser achadas em 
http://spirol.com. 



FIGURA 14-27 

Variação dos parâmetros de mola helicoidal de torção com o índice de mola- 
diâmetro constante de fio. 


As extremidades contribuem para as espiras ativas com 


N, = 


L \ + L 2 


2 + 2 


= 0,25 


3nD 37t(l,73) 
e portanto o número de espiras no corpo da mola é 
N h =N-N = 18,2-0,25 = 18 


(P) 

(<?) 


11 As deflexões angulares nas cargas especificadas, determinadas a partir da 
Equação 14.28c são: 


0 ,,,,,, = 10,8 


M, mn DN a 

d 4 E 


= 10, í 


50(l,73)(l8,2) 

(0,192) 4 (30£6) 


= 0,417rev = 150 graus (r) 


0 ^ 


10,8 


M„ mx DN a 

d 4 E 


10 ,S 80(1,73)(18,2) 
(0,192) 4 (30E6) 


= 0,667 rev = 240 graus 


O) 


12 Os arquivos EX14-06 encontram-se no CD-ROM. 


Para não prolongar muito a discussão, somente uma solução bem-sucedida 
para o exemplo anterior foi mostrada. Contudo, exatamente como ocorreu no 
exemplo precedente, foi necessário iterar por algumas soluções malsucedidas até 
consegui-la. As tendências no comprimento das espiras, diâmetro externo, coe¬ 
ficientes de segurança de fadiga e estática, peso da mola de uma mola de torção 
como uma função de seu índice são mostrados na Figura 14-27. Distintos das 
molas de compressão e extensão, os coeficientes de segurança para torção au¬ 
mentam com o índice de mola. 

14.9 MOLAS BELLEVILLE* 

Molas arruela Belleville (também chamadas de notas de disco), patenteadas na 
França por J. F. Belleville em 1867, possuem uma relação não linear entre força e 
deflexão que as torna muito úteis em algumas aplicações. Um conjunto de molas 
comerciais Belleville é mostrado na Figura 14-28. A seção transversal destas mo- 
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FIGURA 14-28 

Arruelas Belleville disponíveis comercialmente. (Cortesia de Associated Spring, 
Barnes Group Inc., Bristol, Conn.) 


las é de forma cônica com espessura de material t e altura interna de cone h, como 
mostrado na Figura 14-29. Elas são extremamente compactas e capazes de resistir 
a grandes esforços de compressão, com deflexões bastante limitadas. Se coloca¬ 
das em uma superfície plana, sua deflexão máxima é h, o que as coloca na condi¬ 
ção “plana”, devendo ser operadas apenas quando entre 15% e 85% da deflexão 
de achatamento. Mostraremos mais adiante como estas molas podem ser defleti- 
das além da posição plana de modo a alcançar alguns efeitos interessantes. Estas 
molas são utilizadas quando cargas altas ocorrem junto a pequenas deflexões e se 
requerem pequenos espaços, como no caso de pinos de matrizes de conformação, 
mecanismos de ricocheteamento de armas de fogo, etc. Na condição de constante 
de mola zero (força constante), são utilizadas para carregar embreagens e veda- 
dores, que necessitam de carga uniforme em um intervalo de pequenas deflexões. 

A razão entre D a e />, chamada de R d , afeta o comportamento destas mo¬ 
las. Ao redor de R d = 2, a mola tem máxima capacidade de armazenamento de 
energia. Dependendo da razão hl t, a constante de mola pode ser essencialmente 
linear, pode aumentar ou diminuir com o aumento da deflexão, ou pode ser es¬ 
sencialmente constante durante parte da deflexão. 

A Figura 14-30 mostra curvas força-deflexão de molas Belleville com razões 
hl t no intervalo 0,4 a 2,8. Estas curvas são normalizadas em ambos os eixos com 
relação à condição da mola quando comprimida até ficar plana. Força e deflexão 
nulas são assumidas na posição livre, como mostrado na Figura 14-29. Cem por¬ 
cento de deflexão representa a condição plana, e 100% de força representa a for¬ 
ça da mola na condição plana. Os valores absolutos de força e deflexão variarão 
com a razão h / r, espessura t e material. 

Quando hl t— 0,4, a constante de mola é aproximadamente linear e se parece 
à curva de uma mola helicoidal. A medida que h 11 é aumentado além de 0,4, a 
razão se torna cada vez mais não linear, e no momento em que h /1 = 1,414, a 
curva apresenta um valor quase constante, centrado ao redor da posição plana. O 
valor de força apresenta desvios de ±1% do valor de força a 100% de deflexão 
no intervalo de 80% a 120% de deflexão relativa à condição plana, e de ±10% no 
intervalo 55% a 145%, como mostrado na Figura 14-31. 




FIGURA 14-29 

Uma arruela de mola Belleville. 
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(a) Arruela acima do centro 









( b) Arruela abaixo do centro 

FIGURA 14-32 

Montagem de uma mola Belleville 
para permitir deflexões além da 
posição plana. 



Características normalizadas de força-deflexão de molas Belleville para várias 
razões h / 1. 
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FIGURA 14-31 


Erro porcentual em uma mola Belleville de força constante ao redor da sua posição 
plana (R d = 2,0, h / í = 1,414). 


Com razões hl t maiores que 1,414, a curva se toma bimodal. Um dado valor 
de força aplicada corresponde a mais que um valor possível de deflexão. Se uma 
mola desse tipo for montada e forem permitidas deformações além da condi¬ 
ção plana, como mostrado na Figura 14-32, esta será biestável, sendo necessária 
uma força em cada direção para levá-la passado o ponto de centro. A técnica de 
montagem mostrada na Figura 14-32 também é útil para molas com razões h /1 
menores, uma vez que permite o dobro da deflexão potencial além de poder usar 
a seção de força constante por completo no caso de uma mola de razão 1,414 h / 1. 

Função carga-deflexão de molas Belleville 

A relação carga-deflexão é não linear, e portanto não podemos estabelecer uma 
constante de mola. Pode ser calculada a partir de 


























































































Capítulo 14 PROJETO DE MOLAS 


841 


F = 


AEy 


onde 


K, = 


K x Dl( 1-V 2 ) 


{h-y)\h-^ jí + r 3 


JT In R, 


r: 


e R d = — 
d D, 


A carga na posição plana (y = h)é 


F =- 

plana 


AEht 


K,Dl( 1 - v 2 ) 

As curvas na Figura 14-30 foram geradas com essas equações. 


(14.36a) 


(14.36 b) 


(14.36c) 


Tensões em molas Belleville 

As tensões não são uniformemente distribuídas na arruela, sendo concentra¬ 
das nas extremidades dos diâmetros interno e externo, como mostrado na Fi¬ 
gura 14-33. A máxima tensão ocorre no raio interno do lado convexo e é de 
compressão. As extremidades no lado côncavo possuem tensões de tração, 
sendo a tensão na extremidade externa geralmente maior que a tensão da ex¬ 
tremidade interna. As expressões para as tensões nas localidades definidas na 
Figura 14-33 são 



FIGURA 14-33 

Pontos de tensão máxima em uma 
arruela elástica de mola Belleville. 


o 


c 


AEy 


K\D, 


M) 


K , 



+ K^t 


(14.37a) 


onde 


AEy 

Kfil( 1 - v 2 ) 




+ K^t 


AEy 


K,D- 


(i-v> 


K a 



+ K 5 t 


= _6_r^w_ 1 i 

n\nR d i, ln R d J 


R„ 


D, 


k 3 


6 

7 t ln R d 2 J 


(14.37/j) 


(14.37c) 


(14.37c/) 


(14.37e) 


r/?>/?„-(/? rf -1)1 

R d 

in R, 

.K-i) 2 . 


5 2 {R cl - 1) 


(14.37/) 


(14.37g) 


Ver a Equação 14.367? para K v A forma típica de variação dessas tensões 
com a deflexão é mostrada na Figura 14-34. As dimensões da mola de aço neste 
caso são t = 0,012 in, h = 0, 017 in, h / t = 1,414, D 0 = 1 in, D j = 0,5 in. 
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Tensões em uma mola Belleville de aço-carbono (com /? d = 2,0, /? / í = 1,414, í = 
0,012, h = 0,017 in). 

Carregamento estático de molas Belleville 

A tensão de compressão a c normalmente controla o dimensionamento sob car¬ 
regamento estático, porém como as tensões são altamente concentradas nas ex¬ 
tremidades, ocorrerá escoamento local de modo a aliviá-la, e a tensão através da 
mola será menor. Como a tensão é maior que a tensão média, pode ser comparada 
a um valor de resistência maior que o limite de resistência à compressão S uc . Uma 
vez que materiais simétricos são utilizados em molas, S llc = S ur A Tabela 14-15 
mostra algumas porcentagens recomendadas de S ul para comparação com o c em 
carregamentos estáticos. Devemos reconhecer que o material não pode suportar 
estes níveis de tensão. Eles são apenas meios de prever falhas baseados na tensão 
localizada o c . O ajuste (remoção de ajuste) pode ser utilizado para introduzir 
tensões residuais favoráveis de maneira que a tensão permitida aumente substan¬ 
cialmente, como mostra a Tabela 14-17. 

Carregamento dinâmico 

Se a mola é carregada dinamicamente, as tensões máximas e mínimas de tração 
O, e o, nos extremos do seu intervalo de deflexão devem ser calculadas a partir 
da Equação 14.36 e as componentes alternante e média determinadas a partir de¬ 
las. Uma análise utilizando o diagrama de Goodman pode ser feita e o coeficiente 
de segurança determinado segundo a Equação 14.35/x O limite de resistência 
à fadiga do material pode ser encontrado utilizando os métodos do Capítulo 6. 
Pode-se utilizar o jateamento de esferas para aumentar a viga em fadiga. 

Empilhamento de molas 

A máxima deflexão de uma mola Belleville tende a ser pequena. Para obter maior 
deflexão, essas molas podem ser agrupadas em série, como mostrado na Figura 
14-35h. A força total será a mesma do caso de uma só mola, mas as deflexões 
serão adicionadas. Essas molas também podem ser agrupadas em paralelo, como 
mostrado na Figura !4-35«, caso em que a deflexão total será a mesma do caso 
individual, mas as forças serão adicionadas. Combinações em série-paralelo tam¬ 
bém são possíveis. Observe, porém, que agrupamentos em série ou série-paralelo 
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Tabela 14-17 Níveis máximos de tensão de compressão recomendados para 
molas Bellevile em aplicações estáticas, pressupondo S ut = S uc 

Fonte: Referência 1 


Porcentual máximo do limite de resistência à 
tração 

Antes da remoção de Depois da remoção de 
Material tensões: ajuste tensão: ajuste 

Aço-carbono ou liga 120% 275% 

Aço inox. austenítico e não ferroso 95 160 



(a) Pilha em paralelo 


são inerentemente instáveis e requererem o uso de um pino ou furo de guia en¬ 
durecidos, caso em que o atrito irá reduzir a carga disponível. Atrito entre folhas 
pode ser também substancial em agrupamentos em paralelo, criando histerese. 
Arranjos de empilhamento e folgas diametrais recomendados podem ser encon¬ 
trados em http://spirol.com. 


Dimensionamento de molas Belleville 

O dimensionamento de molas Belleville requer iterações. Valores iniciais da ra¬ 
zão de diâmetro R d e razão h / t devem ser escolhidos. O tipo de curva força de 
flexão desejada irá sugerir um valor apropriado para a razão hl t (ver a Figura 14- 
30). Se uma força ou intervalo de forças for especificado, a deflexão associada 
pode ser calculada a partir das Equações 14.35, uma vez que o diâmetro externo 
e espessura sejam assumidos. É possível estimar a espessura requerida para obter 
uma valor particular de força na condição plana com 


t = 


plana 


d: 


19,2£7 h/t 


(14.38mí) 


t 


10 


plana 


d: 


132,4 h/t 


(14.38.si) 


Ambos os resultados das versões US ou SI * da Equação 14.38, em combinação 
com outros valores assumidos, podem ser utilizados nas Equações 14.35 e 14.36 
para encontrar as deflexões e tensões. A melhor maneira para ilustrar esse proce¬ 
dimento é por meio de um exemplo. 



(b) Pilha em série 



(c) Pilha série-paralelo 


EXEMPLO 14-7 


Projeto de uma mola Belleville para carregamento estático 

Problema Projete uma mola Belleville para proporcionar uma força 
constante dentro de um intervalo de deflexão dado. 


FIGURA 14-35 

Arruelas Belleville podem ser 
combinadas em série, paralelo ou 
série-paralelo. 


Dados 


Hipóteses 


Um retentor na extremidade de um eixo requer uma carga 
aproximadamente constante durante pequenos movimentos 
associados com mudanças térmicas. A mola deve aplicar uma 
força nominal de 10 lbf ±5% em um intervalo de ±0,006 in a 
qualquer valor de deflexão nominal. A mola deve encaixar em 
um furo de diâmetro 1,25 in. 

Assuma uma razão de diâmetro R d = 2. Utilize mola de aço- 
-carbono 50HRC, sem ajuste. 


* As Equações 14.38us e 14.38s/' contêm 
constantes que requerem uso de unidades 
particulares. Na versão US, libras e polega¬ 
das são utilizadas. Na versão SI, newtons e 
mm são utilizados. 
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Solução 

1 Pressuponha um diâmetro externo D a de 1,2 in de modo a deixar alguma 
folga com relação ao furo. 

2 Uma vez que uma mola de força constante é necessária, a razão hl té 1,414 
(ver a Figura 14-30). 

3 A variação de força requerida de não mais que 5% pode ser satisfeita es¬ 
colhendo um intervalo de deflexão apropriado para operação em consulta 
à Figura 14-31. Se a deflexão for mantida entre cerca de 65% de 135% da 
deflexão plana (horizontal), essa tolerância será alcançada. A força nominal 
ocorrerá então na posição plana e a mola deve operar em ambos os lados, de 
forma que deve ser montada de maneira similar àquela mostrada na Figura 
14-33. 

4 Utilize as hipóteses citadas e a força nominal especificada na Equação 
14.38 us para determinar uma espessura apropriada t para a mola: 


t = t 


F 

plana 0 


10 ( 1 , 2 ) 


= 0,015 in 


(a) 


19,2£7 h/t V 19,2£7 1,414 

5 A altura h pode ser agora determinada: 

h = 1,414 1 = 1,414(0,015) = 0,021 in (b) 

6 Baseado nas escolhas feitas no passo 3, determine as deflexões mínima e 
máxima: 

y mn =0,65/7 =0,65(0,021) = 0,014 in 
y miax =1,35/7 =1,35(0,021) = 0,029 in 


(c) 


A diferença entre essas distâncias é maior que o intervalo de deflexão 
requerido, de maneira que a tolerância de força pode ser alcançada nesse 
intervalo. 

7 A Figura 14-34 mostra que o pior estado de tensões ocorrerá na deflexão 
máxima y max , portanto resolva as Equações 14.36 b e 14.37 para as tensões 
naquela deflexão: 


*i = 


k 2 = 


6 

K-l ) 2 

6 

( 2 - 1) 2 

Jtln/^ 

ti 

7 tln 2 

2 2 

6 

r 

6 

f 2 - 1 

nln/íj 

ln R„ j 

Jtln 2 

ln 2 

6 

(R d ~ ^ 

2 

( 2-0 

3 7 t ln R d 2 j 

7 tln 2 

1 2 J 


0,689 


1 = 1,220 


= 1,378 


(d) 

(e) 

(/) 


K 4 = 


1 

1 

'P 

1 

R, 


21 n2 - (2 - l)" 

2 

\nR d 

_K-') 2 _ 


ln2 

L(2-1) 2 J 


= 1,115 (g) 


K = ^d _ 2 

5 2 (*„-l) 2(2-1) 


= 1 


(h) 
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o„ = - 


4 Ey 


Krf{ 1 - v 2 ) 
4(30£6)(0,029) 
0,689(1,2) 2 (l -0,3 2 ) 
a c = -112227 psi 


KJ h - ^ + KJ 


1,220 [ 0,021 - + 1,378(0,015) 


(0 


a, = 


4Ey 


KyDl( 1-v 2 ) 
4(30£6)(0,029) 


-KJ h - ^ + KJ 


0,689(l,2) 2 (l-0,3 2 ) 
a, = 46600 psi 


o, = 


4£y 


*,D 0 2 


- 1 , 220 ^ 0,021 - 


0,029 


+ 1,378(0,015) 


(/) 


(■-+) 

4(30£6)(0,029) 


/C U - 4 + /Cí 


0,689(1,2) 2 (l -0,3 2 ) 
O, = 87628 psi 


1,115 0,021 - 


0,029 


+ (l)(0,015) 


(A) 


8 A Tabela 14-5 dá S ut = 246 kpsi para este material. A Tabela 14-17 indica 
que 120% desse valor pode ser utilizado para uma mola ajustada. O coefi¬ 
ciente de segurança para carga estática é, então, 

1,2 S, 1,2(246000) 

Ai, = -— UJ - = - L = 2,6 (/) 

1 a c 112227 

o que é aceitável. 

9 Um resumo do projeto de mola é: 

D o = 1,2 £>, =0,6 t = 0,015 h = 0,021 (m) 

10 Os arquivos EX14-07 estão incluídos no CD-ROM. 


14.10 ESTUDO DE CASO 

Iremos considerar agora o dimensionamento de uma mola dentro de um dos con¬ 
juntos de Estudo de Caso que foram definidos no Capítulo 9. 

Projeto de uma mola de retorno de uma máquina de teste de camos 

O dimensionamento preliminar deste dispositivo é mostrado na Figura 14-36. 
O braço do seguidor é carregado contra o camo por meio de uma mola de ex¬ 
tensão com ganchos em cada extremidade. Os cálculos efetuados no Estudo de 
Caso 10A indicam que uma constante de mola de 25 lb/in e uma pré-carga de 
25 lb manterão a força do seguidor positiva entre 13 e 110 lb na velocidade de 
projeto de 180 rpm. O comprimento da mola deve ser adequado para que esta 
possa ser empacotada como mostrado na Figura 14-36, isto é, da mesma ordem 
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de magnitude que o diâmetro do camo, que é 8 in. O ponto de fixação da mola 
ao chão é ajustável. 


ESTUDO DE CASO 10C 


Projeto de uma mola de retorno para um braço de camo-seguidor 


Problema 


Dados 


Hipóteses 


Solução 


Projete uma mola de extensão para o braço do camo-seguidor da 
Figura 14-36 com base nos carregamentos definidos no Estudo 
de Caso 10A. 

A constante de mola é 25 lb/in com uma pré-carga de 25 lb. A 
deflexão dinâmica da mola é de 1,5 in. 

A mola deve operar em um banho de óleo cuja temperatura está 
abaixo de 250°F. Vida infinita é requerida. Use fio musical ASTM 
A228 e ganchos padronizados em cada extremidade. 

Ver a Figura 14-36. 


1 Pressuponha um diâmetro inicial de fio de 0,177 in dentre os tamanhos disponí¬ 
veis na Tabela 14-2. Pressuponha um índice de mola C = 8 e calcule o diâmetro 
médio de espira, D , a partir da Equação 14.5. 

D = Cd = 8(0,177) = 1,42 in ( a ) 

2 Use o valor assumido de C para determinar um valor inicial de tensão nas espiras 
X, a partir das Equações 14.21 como sendo um valor médio entre as funções que 
margeiam o intervalo aceitável de pré-cargas de mola na Figura 14-22: 

T (| = -4,231C 3 + 181,5C 2 - 3387C + 28640 

= -4,23l(8) 3 + 181,5(8) 2 - 3387(8) + 28640 = 10994 psi (b) 


x, s -2,987C 3 + 139,7C 2 - 3427C + 38404 
l 2 

= -2,987(8) 3 + 139,7(8) 2 - 3427(8) + 38404 = 18399 psi (c) 


= \ + \ = 10994 + 18399 
T ' “ 2 2 


14697 psi 


3 Determine o fator de cisalhamento direto: 


K =1 + ^=1 + M = i 0625 
1 C 8 


(d) 


(e) 


4 Substitua o valor de K s obtido no passo 3 e use o valor de x, da Equação (d) obti¬ 
do no passo 2 para T lmx na Equação 14.8 b para determinar o valor correspondente 
de força inicial de tração na espira. Ff. 


%d\ l _ ti(0,177) 3 (14697) 
8 K S D ~ 8(l,0625)(l,416) 


21,272 lb 


(/) 


Verifique se esse valor de força é menor que os 25 lbf de força aplicada mínima 
F min , como é neste caso. Qualquer força menor que F j na mola não a defletirá. 
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Braço de camo-seguidor com mola de retorno helicoidal de extensão. 


2 



Seção A-A 


5 Determine a força máxima a partir da razão e deflexão dadas e use-as para deter¬ 
minar as forças média e alternada com a Equação 14.16a: 



+ ky = 25 + 25(1,5) = 62,5 lb 


- ÍT, 
~2 

+ F ltlin 

2 ~ 


62,5 - 25 
2 

62,5 + 25 
2 


= 18,75 lb 


= 43,75 lb 


(5) 


6 Utilize o fator de cisalhamento direto, K s , e valores previamente assumidos para 
determinar a tensão mínima, x min , e a tensão média, x m : 


8 F D 8(25)(l,416) 

x„ ún = ^^^ = 1,0625- V A ' 


K. 


nd 

8 F m D 
nd 3 


7i(0,177) 


17272 psi 


8(43,75)(l,416) 

1,0625 v A \ ’ = 30227 psi 
7i(0,177) 


(h) 


7 Encontre o fator de Wahl, K w , e use-o para calcular a tensão de cisalhamento 
alternada na espira. 


K w 


4C-1 
4C-4 + 


0,615 

C 


4(8)-1 | 0,615 
4(8)-4 + 8 


1,184 


(0 


te = K « 


nd 3 


7r(0,177) 


0 ') 


8 Encontre o limite de resistência à tração do material do fio musical a partir da 
Equação 14.3 e da Tabela 14-4 e use-o para determinar o limite de resistência ao 
cisalhamento usando a Equação 14.4 e a resistência ao escoamento sob torção 
para o corpo da espira a partir da Tabela 14-12, assumindo a não remoção de 
deformações permanentes. 
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FIGURA 14-33 Repetida 

Pontos de tensão máxima em uma 
arruela elástica de mola Belleville. 


S M = Ad b = 184649(0,177) -0 ' 1625 = 244653 psi 

S us = 0,61 S ut = 163918 psi (k) 


S ys = 0A5S UI = 0,45(244653) = 110094 psi (/) 

9 Encontre o limite de duração do fio para molas não jateadas com a Equação 
14.13 e converta-o para resistência à fadiga sob carregamento alternado com a 
ajuda da Equação 14.18F 

S m = 45000 psi (m) 


s S 45000(163918) 

5 — 0 5_ ew^us _ _ Q ^_V_ )_ _ 

“ ’ S us -0,5S m , ’ 163918-0,5(45000) 


26080 psi 


(«) 


10 O coeficiente de segurança à fadiga para espiras em torção é calculado usando a 
Equação 14.18a. 


N 


( ^us ^min ) 


fs S es (T m -T mn ) + S lls T a 

26080(163918-17272) 
26080(30227 - 17272) + 163918(14436) 


= 1,4 


(o) 


Observe que é utilizada a tensão mínima devida à força F min neste cálculo, não a 
tensão de enrolamento de espira da Equação (d). 

11 As tensões nos ganchos de extremidade também precisam ser determinadas. As 
tensões de flexão no ponto A do gancho na Figura 14-33 (repetida) são encontra¬ 
das a partir da Equação 14.24: 


K b 


C,=^ = ^ = C = 8 
1 d 2 d 

4Cf - C, - 1 _ 4(8) 2 -8-1 
4C,(C,-1) ~ 4(8)(8 - 1) 


1,103 


ÍP) 


K, 


G,„ = K, 


16 DF 4F„ 


nd } 


+ 


Kd~ 


16 DF 4F„ 


nd 


- + - 


nd 


16(l,416)(l8,75) 4(18,75) 

1,103——- A v \ = 27650 psi 

7i(0,177) 7t(0,177)~ 


16(l,416)(43,75) 4(43,75) 

= 1,103——- A v ; = 64517 psi 

7t(0,177) 7t(0,177) 


(q) 


_ K 1 6DF mm , 4F„„„ 


nd 1 


nd 1 


16(1,416)(25) 4(25) 

7t(0,177) 3 7t(0,177) 2 


36867 psi (r) 


12 Converta a resistência à fadiga torcional em uma resistência de fadiga sob tração 
com a Equação 14.4 e utilize-a juntamente com o limite de resistência à tração 
na Equação 14.18 para determinar um coeficiente de segurança à fadiga para o 
gancho em flexão: 


5, = 


26080 


N 


0,67 0,67 

S.K, -P„„„) 


= 38925 psi 


fb S e (a m -a min ) + S u ,a a 

38925(244 633 - 38867) 
38925(64517 - 38867)+ 244633(27650) 


1,0 


(s) 
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13 Encontre as tensões torcionais no ponto B do gancho na Figura 14-23 usando a 
Equação 14.25 e o valor assumido de C 2 = 5. 


R, = Cld = 

2 2 


4C 2 - 1 
"’ 2 4C, - 4 


5(0,177) 


= 0,443 in 


4(5) I 

4(5)-4 


(0 


= 1,188 


8 DF, 


8(1,416)18,75 
1,188-^- ' \ 


x„ = AT - f- = 1,188—-—— = 14478 psi 

a 2 ti d 3 tt(0,177) 3 


T» = 


8 DF. 


8(1,416)43,75 
1,188-^- ’ 


m d - , = 33783 psi 

m 2 tó 3 Tt(0,177) 3 


T ~ 

% B mn ^3 


8(1,416)25 

= 1,188-^- ’ , = 19304 psi 

ti(0,177) 


O) 


14 O coeficiente de segurança à fadiga para o gancho em torção é calculado usando 
a Equação 14.18«. 


N = yvo 

A S fI (L-^-) + U 


26080(163918 -19304) 
26080(33783 - 19304) + 163918(14478) 


= 1,4 


(v) 


Dois desses fatores são aceitáveis. O coeficiente de segurança do gancho em 
flexão é baixo. 

15 Para obter a constante de mola especificada, o número de espiras ativas deve 
satisfazer à Equação 14.7: 


k = 


d 4 G 

8D 3 N a 


ou N a 


d L G 
8 D 3 k 


(0,177) 4 11,5£6 

8(l,416) 3 (25) 


19,88 = 20 


(w) 


Observe que arredondamos este valor para o valor 1/4 mais próximo, uma vez 
que a tolerância de fabricação não pode alcançar precisão melhor. Isso torna o 
valor real de constante de mola k = 24,8 lbf/in. 

16 O número total de espiras no corpo e o comprimento do corpo da mola são: 

N, = N a + 1 = 20 + 1 = 21 

(x) 

L b = N,d = 21(0,177) = 3,72 in 


17 O comprimento de um gancho padronizado é igual ao diâmetro interno da espira. 
O comprimento livre é 


h = L h + 2L eancho = 3,72 + 2(l,24) = 6,2 in 
18 A deflexão máxima e o comprimento de mola nessa deflexão são: 

62,5-21,27 


y m 


F - F 

max inicial 


25 


1,65 in 


L r + y m 


6,2 + 1,65 = 7,85 in 


(y) 


(z) 


Esse comprimento está dentro do diâmetro máximo de camo sendo, portanto, 
aceitável. 

19 A frequência natural dessa mola é determinada a partir da Equação 14.26 e é 
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62 Hz = 3720 rpm (ad) 


A razão entre a frequência natural e a frequência forçante é 



(ab) 


que é suficientemente alta. 


20 A especificação de projeto para esta mola A228 é então 

d = 0,177 in OD = 1,593 in N, = 21 L 7 = 6,2m (ac) 


21 Este projeto é restrito, já que se prediz que o gancho deva falhar sob fadiga fle¬ 
xionai depois de cerca de um milhão de ciclos de operação. Se essa é uma vida 
muito curta, então um novo ciclo de iteração deve ser promovido para se chegar 
a um resultado melhor. Aumentar o diâmetro do fio para 0,192 in e o índice de 
mola para 8,5 aumentará todos os coeficientes de segurança, sendo o do gancho 
sob flexão o menor deles, valendo 1,2. 

22 Os modelos CASElOC-1 e CASE10C-2 estão incluídos no CD-ROM. O modelo 
1 é o mostrado neste exemplo. O modelo 2 utiliza os parâmetros modificados no 
passo 21 para melhorar o projeto. 


14.11 RESUMO 


As molas são muito utilizadas em máquinas de todos os tipos para prover com¬ 
pressão, tração ou forças de torção, ou ainda armazenar energia potencial. Este 
capítulo discutiu os usos de uma variedade de molas e o dimensionamento de 
uns poucos tipos de molas usadas comumente, a helicoidal de compressão, he¬ 
licoidal de extensão, helicoidal de torção e Belleville. Os nomes das primeiras 
três definem o tipo de carga externa aplicada, não o tipo de tensão presente. É 
fácil confundir esses dois aspectos. Uma mola helicoidal de compressão ou ex¬ 
tensão possui tensão de cisalhamento em suas espiras, e uma mola helicoidal de 
torção possui tensão de tração ou compressão nas suas espiras. Esses três tipos 
de molas são construídos de fio enrolado. O fio geralmente é redondo, embora 
o fio de seção retangular seja algumas vezes utilizado. As molas Belleville são 
feitas de uma peça plana conformada em forma cônica. As molas helicoidais 
possuem geralmente uma curva força-deflexão de característica linear (razão de 
mola constante). As molas Belleville possuem uma curva altamente não linear 
como característica, o que pode ser utilizado de forma vantajosa para obter uma 
constante de mola aproximadamente nula ou uma ação biestável. 

Grande quantidade de dados foi gerada a respeito das características de resis¬ 
tência de uma mola de fio ou mola de peça plana. A maior parte dessa literatura é 
reproduzida neste capítulo. A resistência do material geralmente aumenta à medi¬ 
da que o tamanho da seção transversal do fio é reduzido, resultando portanto que 
um fio muito fino possui uma resistência à ruptura muito alta sob cargas estáti¬ 
cas. O limite de resistência à fadiga de materiais de alta resistência estática tende 
a saturar-se a valores razoavelmente altos em vez de continuar função da resis¬ 
tência estática. Estimativas da resistência à fadiga de vários materiais utilizados 
na construção de molas são também citados da literatura listada neste capítulo. 

O projeto de molas, seja ele estático ou dinâmico, é inerentemente um exer¬ 
cício iterativo. Devem ser feitas hipóteses a respeito dos valores de diversos parâ¬ 
metros a fim de que os cálculos possam ser executados. Geralmente, o resultado 
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do primeiro cálculo é um projeto malsucedido, requerendo que sejam feitas mu¬ 
danças nos dados admitidos e que os dados sejam recalculados. Um computador 
é indispensável neste processo. Vários exemplos passo a passo de dimensiona¬ 
mento de molas são apresentados neste capítulo, e o leitor é estimulado a estudá- 
-los juntamente com os arquivos, os quais fornecem mais informações que as 
apresentadas nas tabelas. 


Equações importantes usadas neste capítulo 


Constante de mola (Seção 14.1): 



y 

Combinação de molas em paralelo (Seção 14.1): 

Kotai = k x + k 2 + k 3 + ... + k n 

Combinação de molas em série (Seção 14.1): 



índice de mola (Seção 14.4): 



(14.1) 

(14.2a) 


( 14 . 2 / 7 ) 


(14.5) 


Deflexão de mola helicoidal de compressão (Seção 14.4): 

8 FD i N a 


Deflexão de mola helicoidal de extensão (Seção 14.7): 

8 (F-F,)D 3 N a 
y ~ d 4 G 


Deflexão de mola helicoidal de torção de fio redondo (Seçao 14.8): 


e, C v 


10,8 


MDN a 
d 4 E 


(14.6) 


(14.23) 


(14.28c) 


Constante de mola de mola helicoidal de compressão (Seção 14.4): 

, F d 4 G 
k= — = -r— 

y 8 z?X 

Constante de mola de mola helicoidal de extensão (Seção 14.7): 

k = F-F, = d A G 
y 8 D 3 N a 


(14.7) 


(14.21) 


Constante de mola de mola helicoidal de torção de fio redondo (Seção 14.8): 

k _ M d A E 
~ 9 rev " 10,8DV a 


(14.29) 
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Tensão estática em mola helicoidal de compressão ou de extensão (Seção 14.7): 
8 FD 


= K, 


nd 1 


onde K, = | 1 + 

C 


(14.8/7) 


Tensão dinâmica em mola helicoidal de compressão ou de extensão (Seção 14.7): 

(14.9a) 
o 

8 FD 


4C-\ f 0,615 
w ~ 4C - 4 + C 


F 


W 7 ld 3 


Tensão no diâmetro interno de mola helicoidal de torção (Seção 14.8): 


K , 


4C-C-1 

4C(C-\) 


a, = K t m 

‘ I ‘ nd 4 64 ' nd : 


Tensão no diâmetro externo de mola helicoidal de torção (Seção 14.8): 


K, 


4C- + C- 1 
4C(C + l) 


o„ = K, 


32 M mi 

b ° nd 3 


ü = K, 


32M ma 

b ° nd 3 


(14.9/7) 

(14.32a) 

(14.33a) 

(14.32/7) 

(14.33/7) 


Limite de resistência à tração de fio de aço - ver a Tabela 14-4 para constantes 
(Seção 14.4): 


S ut = Ad 

Limite de resistência ao cisalhamento de fio (Seção 14.4): 

= 0,67 S u , 


(14.3) 


(14.4) 


Limites de endurança de torção para fios de aço para mola com razão de tensão 
R = 0 (Seção 14.4): 


S ■ 

ew 

s . 

ew 


= 45,0 kpsi (310 MPa) 
= 67,5 kpsi (465 MPa) 


para molas não j ateadas 
para molas j ateadas 


(14.13) 


Limites de endurança de torção para fios de aço para mola com razão de tensão 
R = -1 (Seção 14.4): 


S„ = 0,5 


s„s„ 


5 ' - 0 , 55 „ 


(14.18/7) 


Limites de endurança de flexão para fios de aço para mola com razão de tensão 
R = 0 (Seção 14.4): 


S . 

ew b 


s . 

ew 

0,577 


(14.34a) 


Limites de endurança de flexão para fios de aço para mola com razão de tensão 
R = -1 (Seção 14.4): 


S S 

s = 0,5- ^ 

~ 0,55 


(14.35c) 
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Coeficiente de segurança estático para mola helicoidal de compressão ou 
extensão (Seção 14.5): 


N. 



(14.15) 


Coeficiente de segurança dinâmico para mola helicoidal de compressão ou 
extensão (Seção 14.4): 


S„ = 0,5- 


S„ 


S us ~ 0,5 S a 


(14.18a) 


Coeficiente de segurança dinâmico de mola helicoidal de torção (Seção 14.8): 


5.1 

(5„, - a, 

* min ) 

\ 

5.1 

' CT 

^ °média 


AS M c 0alt 


(14.35/7) 


Função carga-deflexão para uma arruela Belleville (Seção 14.9): 

F = 


onde 


K, = 


(A - 0 


7t ln /?, 


K 


e R i =^ L 

d D, 


(14.36a) 


(14.36/7) 


Máxima tensão de compressão em mola Belleville (Seção 14.9): 


O, = - 


4 Ey 


K\0] (l - v 2 ) L 


KAh-^-\ + Kj 


onde 


tf, = 


n ln R, 


AlzI 

\ ]nR d 


-1 


e R d = 

D, 


= 


Tt ln R, 


K, - 


(14.37a) 


(14.370 

(14.380 


Espessura requerida de uma mola Belleville para a força de condição plana 
(Seção 14.9): 


t 


plana 


d: 


19,2£7 h/t 


(14.38 us) 
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Tabela P14-0 t 

Matriz de problemas/tópicos 

14.1 Constante de mola 
14-1,14-8, 14-10, 14-12, 14-46, 14- 
47, 14-53 

14.3 Materiais para molas 
14-9, 14-33, 14-34, 14-35, 14-36 

14.4 Molas de compressão 
14-2, 14-3, 14-4, 14-5, 14-6, 14-7, 
14-49, 14-52 

14.5 Cargas estáticas 

74-71, 74-27, 74-44, 74-45, 14-48, 
14-54 

14.6 Fadiga 

74-74, 14-14, 14-15, 14-16, 74-79, 
14-20, 14-28, 14-31, 14-32 

14.7 Molas de extensão 

74-77, 74-78, 14-29, 14-37, 14-38, 
14-50 

14.8 Molas de torção 

Projeto estático 

14-22, 14-23, 14-39, 14-40 

Projeto fadiga 

74-24, 14-25, 14-30, 14-41 

14.9 Molas Belleville 

Projeto estático 

14-26, 14-42, 14-43, 14-51 

Projeto fadiga 

14-27 


* Respostas para estes problemas são for¬ 
necidas no Apêndice D. 

+ Problemas numerados em itálico são pro¬ 
blemas de projeto. Problemas numerados 
em negrito são extensões de problemas si¬ 
milares, com o mesmo número após o hífen 
em capítulos anteriores 


5 R. E. Cornwell, “Stress Concentration Factors for the Torsion of Curved 
Beams of Arbitrary Cross Section.” Proc. Inst. Mechcinical Engineers — Part 
C — Journal of Mechanical Engineering Science ; Dec2006, Vol. 220 Issue 12, 
pp.1709-1726. 

6 Handbook ofSprmg Design. Spring Manufacturers Institute, Oak Brook, IL, 

2002 . 

14.13 PROBLEMAS 

*14-1 Uma mola linear deve produzir 200 N quando sob sua deflexão máxima de 150 
mm e 40 N quando sob sua deflexão mínima de 50 mm. Qual é a sua constante 
de mola? 

14-2 Encontre o limite de resistência à tração, o limite de resistência ao cisalhamento 
e a resistência ao escoamento sob torção de um fio de aço A229 revenido em 
óleo e com diâmetro de 1,8 mm. 

* 14-3 Encontre a resistência ao escoamento sob torção e o limite de resistência ao 

cisalhamento de um fio de 0,105 in de diâmetro, não ajustado, feito de A229 e 
utilizado em uma mola helicoidal de compressão. 

* 14-4 Qual a resistência à fadiga por torção do fio do Problema 14-3 a N = 5E6 ciclos? 

14-5 Desenhe o diagrama de Goodman modificado para o fio utilizado no Problema 

14-3. 

* 14-6 Quais são os valores de constante de mola e índice de mola de uma mola de 

compressão com extremidades esquadrejadas e esmerilhadas de diâmetro 1 mm, 
D = 10 mm e 12 espiras? 

* 14-7 Encontre a frequência natural da mola do Problema 14-6. 

l 14-8 Uma máquina de papel processa rolos de papel que têm uma densidade de 
984 kgf/m 3 . O rolo de papel possui um diâmetro externo de 1,50 m por um 
diâmetro interno de 0,22 m com um comprimento de 3,23 m e é suportado por 
um eixo vazado de aço com 22 cm de diâmetro externo por 20 cm de diâmetro 
interno e do mesmo comprimento que o rolo de papel. Encontre a constante de 
mola do eixo e a frequência natural fundamental do conjunto eixo-rolo quando 
montados. 

14-9 Determine o raio mínimo de flexão de uma mola de tira de aço com dureza 50 
HRC com 1 mm de espessura. 

*14-10 Uma prancha de mergulho em balanço é mostrada na Figura P14-la. Uma pes¬ 
soa de 100 kgf está posicionada na extremidade livre em seu centro. Suponha 
dimensões para a sessão transversal de 305 mm x 32 mm e um material com E 
= 10,3 GPa. Qual é a constante de mola e a frequência natural fundamental da 
combinação mergulhador-prancha de mergulho? 

* t 74-71 Projete uma mola helicoidal de compressão para uma carga estática de 45 lbf 

com uma deflexão de 1,25 in e um coeficiente de segurança de 2,5. Use C = 7,5. 
Especifique todos os parâmetros necessários para fabricar a mola. 

14-12 Repita o Problema 14-10 usando o projeto da prancha em balanço da Figura 
P14-1Í7. 

*14-13 Dados d = 0,312 in, y lmhalha = 0,75 in, 15% de tolerância de contato, fio de cromo 
vanádio, não jateado, extremidades em esquadro, F max = 250 lbf e F mjn = 50 lbf, 
determine N a , D , Lp L fechaia , k, y inicial e o diâmetro mínimo de furo para a mola. 
Vida infinita é desejável com um coeficiente de segurança de 1,4. Escolha um 
índice de mola aceitável. Ajuste deve ser utilizado. 

14-14 A Figura P14-2 mostra um brinquedo de criança chamado de pula-pula. A crian¬ 
ça se apoia nos pedais, aplicando metade do seu peso em cada lado. Ela então 
pula para cima, afastando-se do chão, enquanto mantém seus pés apoiados nos 
pedais, rebotanto com a ajuda da mola que amortece o impacto e armazenando 
assim energia que a ajudará no próximo salto. Pressuponha que a criança tenha 
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(a) Plataforma de mergulho suspensa 

FIGURA P14-1 

Problemas 14-10 e 14-12. 



um peso de 60 lbf e que a constante de mola seja de 100 lbf/in. O brinquedo 
pesa 5 lbf. Projete uma mola helicoidal de compressão que suporte pulos de 2 in 
com um coeficiente de segurança dinâmico de 1 para vida finita de 5£4 ciclos. 
Determine a frequência natural fundamental do sistema. 

14-15 Desenhe o diagrama de Goodman modificado para o seguinte projeto de mola e 
determine o seu coeficiente de segurança: = 40 kpsi, S us = 200 kpsi, l a = 12 
kpsi, i m = 95 kpsi, X; = 75 kpsi. 

14-16 O Problema 6-16 descreve uma pista para bolas de boliche que possuem 4,5 in 
de diâmetro e 2,5 lbf de peso. Projete um lançador de bolas por meio de molas, 
que irá permitir a paraplégicos lançar as bolas, a partir do ponto em que a pista 
do Problema 6-16 as deixa, simplesmente com um fechar de chaves que libera o 
lançador. O atuador do lançador pode ser estirado por um ajudante, sendo que a 
energia armazenada na mola helicoidal de compressão, que você deve projetar, 
terá que guiar o atuador até a bola fazendo com que esta role ao longo da pista 
de boliche. Você terá que determinar restrições apropriadas e fazer muitas hipó¬ 
teses a respeito de coisas como o tamanho da pista, perdas por atrito e energia 
requerida para derrubar os pinos. 

*14-17 Projete uma mola helicoidal de extensão capaz de trabalhar com cargas dinâ¬ 
micas que variam entre 175 N e 225 N em 0,85 cm de deflexão de trabalho. 
Utilize fio musical e ganchos padronizados. A frequência forçante é de 1500 
rpm. Vida infinita é desejável. Minimize o tamanho do pacote. Escolha coefi¬ 
cientes de segurança apropriados tanto para fadiga quanto para escoamento e 
ressonância. 

14-18 Projete uma mola helicoidal de extensão com ganchos padronizados capaz de 
trabalhar com cargas dinâmicas que variam entre 300 lbf e 500 lbf em um inter¬ 
valo de deflexão de trabalho de 2 in. Utilize fio de cromo vanádio. A frequência 
forçante é de 1000 rpm. Vida infinita é desejável. Minimize o tamanho do pa¬ 
cote. Escolha valores apropriados de coeficientes de segurança contra fadiga, 
escoamento e ressonância. 

*14-19 Projete uma mola helicoidal de compressão capaz de trabalhar com cargas 

dinâmicas que variam entre 700 N e 1000 N em um intervalo de deflexões de 
trabalho de 22 mm. Utilize fio musical, sem jateamento, com 10% de tolerância 
de contato, interferência, com extremidades esquadrejadas e esmerilhadas. A 
frequência forçante é de 500 rpm. Vida infinita é desejável. Minimize o tamanho 
do pacote. Escolha coeficientes de segurança adequados contra falha por fadiga, 
escoamento e ressonância. 

14-20 Projete uma mola helicoidal de compressão para suportar cargas dinâmicas que 
variam entre 135 N e 220 N em um intervalo de deflexão de trabalho de 32 mm. 
Utilize fio de mola de cromo vanádio, jateado, com extremidades esquadrejadas 
e com 15% de tolerância de contato. A frequência forçante é de 250 rpm. Vida 
infinita é desejável. Minimize o tamanho do pacote. Escolha coeficientes de se¬ 
gurança apropriados contra falha por fadiga, escoamento e ressonância. 

*14-21 Projete uma mola helicoidal de compressão que, para uma carga estática de 400 
N, apresente uma deflexão de 45 mm com um coeficiente de segurança de 2,5. 



///////V////// 


P 

FIGURA PI4-2 

Problema 14-14. 


* Respostas para estes problemas são 
fornecidas no Apêndice D. Problemas 
numerados em itálico são problemas de 
projeto. Problemas numerados em negrito 
são extensões de problemas similares, com 
o mesmo número após o hífen em capítulos 
anteriores. 
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* Respostas para estes problemas são for¬ 
necidas no Apêndice D. Problemas numera¬ 
dos em itálico são problemas de projeto. 


*14-22 


14-23 


*14-24 


14-25 


*14-26 

14-27 

14-28 


14-29 


14-30 


14-31 


14-32 


Use C = 8. Especifique todos os parâmetros necessários à manufatura da mola. 
Deixe claro todas as hipóteses. 

Projete uma mola helicoidal de torção com terminação reta capaz de suportar 
uma carga estática de 200 N-m apresentando uma deflexão de 45°, com um 
coeficiente de segurança de 1,8. Especifique todos os parâmetros necessários à 
manufatura da mola. Deixe claro todas as hipóteses. 

Projete uma mola helicoidal de torção com terminação reta capaz de suportar 
uma carga estática de 300 lbf-in com uma deflexão de 75° e um coeficiente de 
segurança de 2. Especifique todos os parâmetros necessários para a manufatura 
da mola. Especifique todas as hipóteses. 

Projete uma mola helicoidal de torção com terminação reta para suportar uma 
carga dinâmica no intervalo 50-105 N-m com uma deflexão de 80° e coeficiente 
de segurança de 2,5. Especifique todos os parâmetros necessários à manufatura 
da mola. Especifique todas as hipóteses. 

Projete uma mola helicoidal de torção com terminação reta para resistir a cargas 
dinâmicas entre 150 e 350 lbf-in, com uma deflexão de 45° e um coeficiente de 
segurança de 1,4. Especifique todos os parâmetros necessários à manufatura da 
mola. Apresente todas as hipóteses assumidas. 

Projete uma mola Belleville para produzir uma força estática constante de 400 N 
± 10%, em um intervalo de deflexão de 1 mm. 


Projete uma mola Belleville para operação bimodal entre ±50 N. 


Supostos os seguintes dados para uma mola helicoidal de compressão carregada 
à fadiga, desenvolva o projeto desta mola de modo a obter vida infinita. Apre¬ 
sente todas as hipóteses assumidas e as fontes de dados empíricos assumidos. C 
= 8,5 d - 8 mm, 625 rpm, deflexão de trabalho = 20 mm, 15% de tolerância de 
contato, fio musical sem jateamento, extremidades esquadrejadas, pré-ajustada, 
Fmax = 450 N, F- = 225 N. 


Uma mola helicoidal de extensão, carregada em fadiga, foi projetada para vida 
infinita utilizando os seguintes dados: C = 9, d = 8 mm, deflexão de trabalho = 
50 mm, não jateada, fio de cromo vanádio, F max = 935 N, F min = 665 N, F iniciaí = 
235 N, 13,75 espiras ativas. Determine os coeficientes de segurança à falha nos 
ganchos padronizados. Apresente todas as hipóteses e fontes de dados empíricos 
utilizados. 


Assumidos os seguintes dados para uma mola helicoidal de torção carregada à 
fadiga, determine o índice de mola, diâmetro não carregado de espira, diâmetro 
mínimo das espiras carregadas e coeficiente de segurança à fadiga: deflexão de 
montagem = 0,25 rev, deflexão de trabalho = 0,50 rev, k = 60 lbf-in/rev, N = 20, 
diâmetro de fio musical de 0,192 in, não jateado. Apresente todas as hipóteses e 
fontes de dados empíricos utilizados. 

Uma mola helicoidal de compressão deve fornecer uma força mínima de 150 lbf 
na instalação e ter uma deflexão de trabalho de 1 in. A constante de mola é de 
75 lbf/in. A espira deve se encaixar em um furo de 2,1 in de diâmetro com uma 
tolerância de 0,1 in. Utilize um fio musical, não jateado, de 0,25 in de diâmetro, 
com extremidades esquadrejadas/esmerilhadas. Utilizando uma tolerância de 
contato de 15%, determine: 

(a) As tensões e o coeficiente de segurança para vida infinita em fadiga 

(b) A altura fechada 

(c) A tensão e o coeficiente de segurança quando fechada 

(d) O número total de espiras 

(e) O comprimento livre 

(D A frequência natural em Hz 

(g) Desenhe um diagrama de Goodman e identifique o coeficiente de segurança 
de (a) 

Requer-se que uma mola helicoidal de compressão forneça uma força variável 
no tempo que varia entre o mínimo de 100 lbf até o máximo de 300 lbf em um 
intervalo de deflexão de 1 in. Ela deve trabalhar de forma livre sobre um eixo de 
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1,25 in de diâmetro. Utilize um fio de aço-carbono repuxado a frio e possuindo 
S UI = 250 000 psi. índice de mola igual a 6, tolerância de interferência, contato 
de 15% e extremidades esquadrejadas e esmerilhadas são desejáveis. 

14-33 Determine o limite de resistência à tração e limite de resistência ao cisalhamento 
de um fio musical feito de ASTM A228 para os seguintes diâmetros principais: 
0,5 mm, 1,0 mm, 2,0 mm, 4,0 mm e 6,0 mm. 

14-34 Determine o limite de resistência sob tração e sob cisalhamento de um fio mu¬ 
sical de ASTM A228 para os seguintes diâmetros principais: 0,020 in, 0,038 in, 
0,081 in, 0,162 in e 0,250 in. 

14-35 Selecione o diâmetro preferencial de um fio de ASTM A227 repuxado a frio, 

que possua um limite de resistência à tração tão próximo quanto, porém não me¬ 
nor que, 180kpsi. 

14-36 Selecione um diâmetro preferencial de um fio de aço ASTM A229, revenido em 
óleo, que possua um limite de resistência à tração tão próximo quanto, porém 
não menor que, 1430 MPa. 

14-37 Projete uma mola helicoidal de extensão para suportar uma carga dinâmica que 
varia entre 275 N e 325 N em um intervalo de deflexão de trabalho de 10 mm. 
Use fio de cromo silício e ganchos padronizados. A frequência forçante vale 800 
rpm. Vida infinita é desejável. Minimize o tamanho do pacote. Escolha fatores 
apropriados de coeficientes de segurança à fadiga, escoamento e ressonância. 

14-38 Projete uma mola helicoidal de extensão capaz de suportar uma carga dinâmica 
que varia entre 60 lbf e 75 lbf em um intervalo de deflexão de trabalho de 0,50 
in. Utilize fio musical e ganchos padronizados. A frequência forçante vale 1200 
rpm. Vida infinita é desejável. Minimize o tamanho do pacote. Escolha coeficien¬ 
tes de segurança adequados, contra falha por fadiga, escoamento e ressonância. 

14-39 Projete uma mola helicoidal de torção com terminação reta para uma carga es¬ 
tática de 50 N-m com deflexão de 60° e coeficiente de segurança de 2. Especifi¬ 
que todos os parâmetros necessários para a manufatura da mola. Apresente todas 
as hipóteses. 

14-40 Projete uma mola helicoidal de torção com terminação reta para carga estática 
de 430 in-lbf, com uma deflexão de 55° e um coeficiente de segurança igual a 2. 
Especifique todos os parâmetros necessários à manufatura da mola. Apresente 
as hipóteses adotadas. 

14-41 Supostos os seguintes dados para uma mola helicoidal de torção, carregada à fadi¬ 
ga, determine o índice de mola, diâmetro das espiras na condição não carregada, 
diâmetro mínimo das espiras sob carga e coeficiente de segurança à fadiga: defle¬ 
xão quando montada = 0,15 rev, deflexão de trabalho = 0,35 rev, k = 10 N-m/rev, 
N a = 25, diâmetro do fio de 4,50 mm, tratamento de revenimento com óleo, não 
jateada. Apresente todas as hipóteses e fontes de dados empíricos utilizados. 

*14-42 Projete uma mola Belleville para produzir uma força constante de aproximada¬ 
mente 2000 lb com uma deflexão de 0,05 in com uma constante de mola quase 
constante. 


14-43 Projete uma mola Belleville para produzir uma força estática de 400 lb com uma 
deflexão de achatamento de 50% e 200 lb na condição plana. 

*14-44 Projete uma mola helicoidal de compressão para uma carga constante de 60 lb 
em uma deflexão de 1,50 in com um fator de 2,0 para trabalhar em um furo de 
1,06 in de diâmetro. Especifique todos os parâmetros para a fabricação da mola. 

14-45 Projete uma mola helicoidal de compressão para uma carga constante de 200N 
em uma deflexão de 40 mm com um fator de 1,8 para trabalhar em um furo de 
25 mm. Especifique todos os parâmetros para a fabricação da mola. 

14-46 Três molas estão dispostas em séries, similarmente à configuração mos¬ 
trada na Figura 3-l(a). Elas possuem constantes de mola k x = 50 N/mm, 
k 2 = 150 N/mm e k 3 = 500 N/mm, respectivamente. Determine a constante total 
da mola, a deflexão de cada mola e a deflexão global se uma carga de F = 600 
N é aplicada. 


* Respostas para estes problemas são for¬ 
necidas no Apêndice D. Problemas numera¬ 
dos em itálico são problemas de projeto. 
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14-47 Três molas estão dispostas em paralelo, similarmente à configuração mos¬ 
trada na Figura 3-l(ft). Elas possuem constantes de mola fc, = 50 N/mm, k 2 = 

150 N/mm, e k 3 = 500 N/mm, respectivamente. Determine a constante total da 
mola, a força carregada em cada mola e a deflexão global se uma carga de F = 
600 N é aplicada. 

14-48 Uma mola feita com fio ASTM A228 com bordas quadradas e baixas, diâmetro 
da mola d = 3 mm, diâmetro externo de D a = 27 mm, 14 espiras totais e compri¬ 
mento livre de L f = 80 mm foi escolhida para uma aplicação. Determine o coefi¬ 
ciente de segurança constante se a mola estiver submetida a uma carga constante 
de 175 N. 

14-49 Uma mola com bordas quadradas e baixas, diâmetro da mola de d = 4 mm, 

diâmetro externo de D o = 40 mm, 18 espiras totais e comprimento livre de L f = 
140 mm foi escolhida para uma aplicação onde a deflexão inicial é de 15 mm e 
a deflexão de trabalho é de 50 mm. Determine o comprimento mínimo de traba¬ 
lho, comprimento fechado, índice de mola e constante de mola para esta mola. 
14-50 Uma mola de extensão possui um diâmetro de fio d = 3 mm e diâmetro externo 
de D o = 27 mm. Determine a pré-carga definida para esta mola. 

14-51 Um agrupamento em série de molas Belleville é necessário para mais deflexão 
em um projeto. O agrupamento será guiado por um pino interno como mostrado 
na Figura 14-35(7>). O diâmetro mínimo interno das molas individuais do agru¬ 
pamento é de D ; = 25 mm. Determine as condições de superfície recomendadas 
para o pino e o seu diâmetro máximo. (Dica: vá ao site www.spirol.com e procu¬ 
re por molas de disco, agrupamento). 

14-52 A Equação 14.9a define um cisalhamento combinado direto e um fator de con¬ 
centração de tensão K w para uso com molas helicoidais de fio redondo. A Equa¬ 
ção 14.11a define um fator similar K m para calcular tensão de cisalhamento em 
molas com espira de fio retangular. Encontre um gráfico K m IK K para fio quadra¬ 
do com valores de índice de mola C variando de 1,2 a 10. 

14-53 Repita o Problema 14-6 um fio quadrado de lnim em vez de um fio redondo. 
14-54 Uma mola helicoidal de compressão é solicitada a fornecer uma força mínima 
de 650 N na instalação e possui uma deflexão de trabalho de 25 mm. A constan¬ 
te de mola é 13 N/mm. A espira deve caber em um furo de 53 mm de diâmetro 
com folga de 3 mm. Use um fio musical de 6 mm com bordas quadradas/baixas. 
Usando um limite de interferência de 15%, encontre: 

(a) A tensão na deflexão de trabalho. 

(b) O comprimento fechado. 

(c) A tensão no comprimento fechado. 

(d) O número total de espiras. 

(e) O comprimento livre. 

(D A frequência natural em Hz. 



Por falta de um prego, a ferradura se perde; 
por falta de uma ferradura, o cavalo se perde; 
e, por falta de um cavalo, o cavaleiro se perde. 


PARAFUSOS E FIXADORES 


George herbert 


15.0 INTRODUÇÃO 


As “porcas e parafusos” presentes em um projeto podem parecer um de seus 
aspectos menos interessantes, mas são, na verdade, um dos mais fascinantes. O 
sucesso ou falha de um projeto pode depender da seleção apropriada e uso de 
fixadores. Além disso, o projeto e a manufatura de juntas é um negócio grande e 
representa parte significativa da nossa economia. Literalmente milhares de dife¬ 
rentes projetos de juntas são oferecidos pelos vendedores e milhares a milhões de 
juntas são utilizadas em uma montagem complexa como um automóvel ou avião. 
O Boeing 747 utiliza aproximadamente 2,5 milhões de juntas, algumas das quais 
custam muitos dólares. 1 ' 1 

Há uma imensa variedade de fixadores disponíveis comercialmente, desde os 
pares parafuso-porca comuns até dispositivos múltiplos para rápida liberação de 
painéis ou para aplicações envolvendo junções escondidas. A Figura 15-1 é uma 
amostra da variedade disponível. Não podemos cobrir todas essas variedades em 
um capítulo. Livros completos foram escritos sobre junções e alguns deles apare¬ 
cem na bibliografia deste capítulo. Limitaremos nossa discussão ao dimensiona¬ 
mento e seleção de fixadores convencionais como parafusos de porca, parafusos 
sem porca, porcas, etc., utilizados em aplicações envolvendo projeto de máquinas 
nas quais cargas e tensões significativas são encontradas. 

Os parafusos são utilizados tanto para manter coisas unidas, como no caso 
de parafusos de fixação, quanto para mover cargas, como no caso dos chamados 
parafusos de potência, ou parafusos de avanço. Investigaremos esses dois tipos 
de aplicações. Parafusos usados para fixação podem ser arranjados para resistir a 
cargas de tração, de cisalhamento, ou a ambas. Exploraremos a aplicação de pré- 
-cargas em parafusos de fixação, as quais podem aumentar sensivelmente a sua 
capacidade de sustentar cargas. A Tabela 15-0 mostra as variáveis utilizadas neste 
capítulo e indica as equações ou seções nas quais elas podem ser encontradas. 
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Tabela 15-0 

Parte 1 de 2 

Variáveis usadas neste capítulo 


Símbolo 

Variável Unidades ips Unidades SI 

Ver 



A 

área (com vários subscritos) 

in 2 

m 

várias 


A„ 

área total do parafuso 

in 2 

2 

m 

Eq. 15.11a 


A m 

área efetiva de material na zona de 

in 2 

2 

m 

Eq. 15.18-22 



sujeição 





A t 

área sob tração do parafuso 

in 2 

2 

m 

Seção 15.1 


C 

constante de rigidez da junta 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 15.13 


ç 

carreg 

fator de carregamento 

nenhuma 

nenhuma 

Ex. 15-3 


r 

conf 

fator de confiabilidade 

nenhuma 

nenhuma 

Ex. 15-3 


r 

tamanho 

fator de tamanho 

nenhuma 

nenhuma 

Ex. 15-3 


^supetf 

fator de superfície 

nenhuma 

nenhuma 

Ex. 15-3 


r 

temp 

fator de temperatura 

nenhuma 

nenhuma 

Ex. 15-3 


d 

diâmetro (com vários subscritos) 

in 

m 

várias 


D 

diâmetro (com vários subscritos) 

in 

m 

várias 


e 

eficiência 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 15.7 


E 

módulo de elasticidade 

psi 

Pa 

várias 


F 

força (com vários subscritos) 

lb 

N 

várias 


f 

força de atrito 

lb 

N 

Eq. 15.4 


F„ 

força máxima no parafuso 

lb 

N 

Seção 15.7 


F t 

forca de pré-carregamento 

lb 

N 

Seção 15.7 


F m 

força mínima no material 

lb 

N 

Seção 15.7 


HRC 

dureza Rockwell C 

nenhuma 

nenhuma 

várias 


J 

segundo momento polar de área 

in 4 

KV, 4 

m 

Eq. 15.9 


k 

constante de mola (com vários subscritos) 

lb/in 

N/m 

Seção 15.7 


K 

rigidez do parafuso (constante de mola) 

lb/in 

N/m 

Seção 15.7 


k m 

rigidez do material (constante de mola) 

lb/in 

N/m 

Seção 15.7 


K f 

fator de concentração de tensões à fadiga 

nenhuma 

nenhuma 

Eq.15.15b 



fator de concentração de tensões relativo 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 15.15b 

A epígrafe de abertura na página an- 

às tensões médias 




terior é frequentemente atribuída de 
forma errônea a Benjamin Franklin, que 

1 

comprimento (com vários subscritos) 

in 

m 

várias 

popularizou a máxima de Herbert como 

L 

comprimento de hélice 

in 

mm 

Seção 15.2 

um prefixo para o seu Poor Richard's 
Almanac, há mais de um século. De 

n 

número de parafusos 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 15.10 

qualquer forma, provém de uma ex- 

N 

número de filetes por unidade de 

nenhuma 

nenhuma 

Seção 15.2 

periência contemporânea. O Boston 


comprimento 




Sunday Globe de 16 de outubro de 

N f 

coeficiente de segurança à fadiga 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 15.16 

1994 reportou que, no verão de 1994, 
três arranjos de células de combustível 


coeficiente de segurança - vazamento 

nenhuma 

nenhuma 

Estudo de 

nuclear na usina nuclear de Seabrook, 





Caso 7 D 

N. H., foram danificados quando um 

N y 

coeficiente de segurança - escoamento 

nenhuma 

nenhuma 

Ex. 15-2 

parafuso de 1 pé de comprimento e 


estático 




5 libras de peso foi lançado dentro do 
reator pela água de resfriamento depois 

N !ep 

coeficiente de segurança - separação 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 15.14c/ 

de liberado por vibração de uma bomba 

P 

passo de hélice 

in 

mm 

várias 

à qual estava fixado. O fechamento 
para reparos custaria milhões de dólares 

P 

carga (com vários subscritos) 

lb 

lb 

N 

várias 

gastos com eletricidade comprada de 

P„ 

porção da carga percebida pelo parafuso 

N 

Eq. 15.13 

terceiros. O acidente foi atribuído a um 


pré-carregado 




dimensionamento inadequado dos pa- 

P m 

porção da carga percebida pelo material 

lb 

N 

Eq. 15.13 

rafusos. Por falta de um parafuso..., etc. 


pré-carregado 




A fotografia na página capitular é cor¬ 
tesia de Fastbolt Inc., South Hackensa- 

r 

raio 

in 

m 

Seção 15.10 


ck, N. J., 07606 
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Tabela 15-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Parte 2 de 2 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

s. 

limite de resistência à fadiga corrigido 

psi 

Pa 

várias 

57 

limite de resistência à fadiga não corrigido 

psi 

Pa 

várias 

5, 

resistência de prova do parafuso 

psi 

Pa 

seção 15.6 

s„ 

máxima resistência ao cisalhamento 

psi 

Pa 

várias 

s ul 

máxima resistência à tração 

psi 

Pa 

várias 


resistência ao escoamento 

psi 

Pa 

várias 

S ys 

resistência ao escoamento sob 
cisalhamento 

psi 

Pa 

Ex. 15-6 

T 

torque 

lb-in 

N-m 

Eq. 15.5 

Wj, w a 

fatores geométricos de rosca 

nenhuma 

nenhuma 

Tabela 15-5 

w 

trabalho 

in-lb 

joules 

Eq. 15.7 

*.y 

variáveis generalizadas de comprimento 

in 

m 


a 

ângulo radial de rosca 

deg 

deg 

Eq. 15.5 

5 

deflexão 

in 

m 

seção 15.7 

X 

ângulo de hélice 

deg 

deg 

seção 15.2 

M- 

coeficiente de atrito 

nenhuma 

nenhuma 

seção 15.2 

o 

tensão normal (com vários subscritos) 

psi 

Pa 

várias 

T 

tensão de cisalhamento (com vários 
subscritos) 

psi 

Pa 

seção 15.3 



FIGURA 15-1 

Uma amostra da variedade de fixadores disponíveis no comércio. (Cortesia de Bolt 
Products Inc., City of Industry, Calif., 91745.) 
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15.1 FORMAS PADRONIZADAS DE ROSCA 

O elemento comum entre os vários fixadores é a rosca. jjfm termos gerais, a rosca 
é uma hélice que faz com que o parafuso avance sobre o material ou porca quan- 
A s roscas podem ser externas (parafuso atarrachante) ou internas 
(porcas ou furo rosqueado). As formas de roscas originalmente eram diferentes 
para cada um dos principais países fabricantes, porém, após a Segunda Guerra 
Mundial, foram padronizadas na Inglaterra, no Canadá e nos Estados Unidos no 
que hoje se conhece como série Unified National Standard (UNS), como mostra¬ 
do na Figura 15-2. O padrão europeu é definido pela ISO e tem essencialmente a 
mesma forma de seção transversal de rosca, usando, porém, dimensões métricas 
e, portanto, não é intercambiável com as roscas UNS. Ambos os sistemas, UNS 
e ISO, contudo, são utilizados corriqueiramente nos Estados Unidos. Ambos uti¬ 
lizam um ângulo incluído de 60° e definem o tamanho de rosca pelo diâmetro 
nominal externo (máximo) d da rosca externa. O passo de rosca pé a distância 
entre roscas adjacentes. Crista e raiz são tomadas como planas para reduzir a 
concentração de tensões que ocorre em canto vivo. As especificações permitem 
que se arredondem esses recortes devido ao desgaste de ferramenta. O diâmetro 
primitivo d p e o diâmetro de raiz d r são definidos em termos do passo de rosca p 
com razões ligeiramente diferentes encontradas nas roscas UNS e ISO. 

O comprimento L da rosca é a distância que uma rosca par (porca) avançará 
axialmente com uma revolução da porca. Se for uma rosca simples, como mos¬ 
trado na Figura 15-2, o avanço irá igualar o passo. Parafusos também podem ser 
feitos com roscas múltiplas, também chamadas de roscas de múltiplas entra¬ 
das. Uma rosca dupla (2 entradas) possui duas ranhuras paralelas dispostas ao 
redor do diâmetro, como um par de “trilhos ferroviários paralelos” em hélice. 
Nesse caso, o avanço será o dobro do passo. Uma rosca tríplice (3 entradas) terá 
um avanço igual a três vezes o passo, etc. As roscas múltiplas têm a vantagem de 
possuir uma altura menor e um avanço aumentado para permitir o avanço mais 
rápido da porca. Alguns sistemas de direção automotiva com parafusos de potên¬ 
cia utilizam parafusos de 5 entradas. Contudo, a maior parte dos parafusos é feita 
com rosca simples (1 entrada). 

Três séries padrão de famílias de diâmetro primitivo são definidas para as 
roscas de padrão UNS: passo grosso (UNC), passo fino (UNF) e passo extrafi- 
no (UNEF). A série grossa é a mais comum e é recomendada para aplicações 
comuns, especialmente onde se requerem repetidas inserções e remoções do pa¬ 
rafuso ou onde o parafuso é rosqueado em um material mole. Essas roscas têm 
menos propensão a cruzar ou cortar o material mais mole com um objeto de 


V>r 60 °^y 

X 7 



Formas de rosca-padrão Unified National e ISO. 
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inserção. Roscas finas são mais resistentes ao afrouxamento decorrente de vibra¬ 
ções que as roscas grossas por causa do seu menor ângulo de hélice e, portanto, 
são utilizadas em automóveis, aviões e outras aplicações submetidas a vibrações. 
As roscas da série ultrafina são utilizadas onde a espessura de parede é limitada 
e suas roscas pequenas são uma vantagem. 

Os padrões Unified National e ISO definem intervalos de tolerância para 
roscas internas e externas de maneira a controlar o seu ajuste. A UNS define três 
tipos de classes, chamadas 1, 2 e 3. A classe 1 possui as tolerâncias mais largas 
e utiliza fixadores de “qualidade comercial” (pouco custosos) para uso casual 
em residências, etc. A classe 2 define tolerâncias mais estreitas para uma melhor 
qualidade de encaixe entre as roscas pares e é adequada para uso geral em projeto 
de máquinas. A classe 3 é a de maior precisão e pode ser especificada quando 
ajustes mais precisos são requeridos. O custo aumenta com classes de ajuste mais 
altas. Uma letra de designação diferencia roscas A (externas) e B (internas). 

Uma rosca é especificada a partir de um código que define a sua série, diâ¬ 
metro, passo e classe de ajuste. O passo de roscas UNS é definido reciprocamen¬ 
te como o número de roscas por polegada, enquanto na rosca métrica mm O' 
passo de rosca é especificado pela dimensão do passo em mm|Um exemplo de 
uma especificação de rosca UNS seria 

1/4-20 UNC-2A 

que define rosca externa de diâmetro 0,250 in com 20 filetes por polegada, série 
grossa, classe 2 de ajuste. Um exemplo de especificação de rosca métrica seria 

M8 x 1,25 

que define uma rosca ISO comum de 8 mm de diâmetro por 1,25 mm de passo 
de hélice. Todas as roscas-padrão são de mão direita (RH) por padrão, a menos 
que haja especificação como de mão esquerda por adição das letras LH à especi¬ 
ficação.* Uma rosca direita afastará a porca (ou parafuso) de você quando um ou 
outro componente for girado na direção dos ponteiros do relógio. 


Área sob tração 

Se uma barra rosqueada como mostrado na Figura 15-2 é submetida a uma carga 
de tração pura, é de se esperar que sua resistência seja limitada pela área do seu 
diâmetro menor (de raiz) d r . Contudo, testes de barras rosqueadas sob tração 
mostram que a sua resistência à tração é mais bem definida pela média dos diâ¬ 
metros menor e primitivo. A área sob tração A t é definida como 


A, =- 
' 4 


í. 


\ 


) 


(15.1a) 


onde, para roscas UNS: 

d p = J-0,649 519//V 


d r — d — 1,299 038 /N (15. lb) 


e para roscas ISO: 

d p = d- 0,649 519/? 


d r — d — 1,226 869/? (15.1c) 


com d = diâmetro externo, N = número de filetes por polegada e p = passo em 
milímetros. 

A tensão em uma barra rosqueada devida a uma carga axial de tração F é, 
então, 


O, 



(15.2) 


* Uma porca de rosca esquerda frequente¬ 
mente possui uma fenda cortada ao redor 
do hexágono exterior para identificação 
como porca de mão esquerda (LH). 
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Dimensões padronizadas de roscas 

A Tabela 15-1 mostra as principais dimensões de roscas UNS e a Tabela 15-2 
mostra as mesmas dimensões para roscas ISO. Roscas UNS de diâmetro inferior 
a 0,25 in são designadas por um número de referência. Um algoritmo útil para 
determinar o diâmetro de roscas numeradas consiste em multiplicar esse número 
de referência por 13 e então adicionar 60. Esse resultado é, assim o seu diâme- 


Tabela 15-1 Principais dimensões de roscas de parafusos UNS 

Dados calculados a partir das Equações 15.1 - Ver a Referência 3 para mais informações 

Tamanho 

Diâmetro 
maior rf (in) 

Roscas grossas - 

UNC 

Roscas finas - 

UNF 

Roscas por 
polegada 

Diâmetro 
menor rf r (in) 

Área sob 
tração A, (in 2 ) 

Roscas por 
polegada 

Diâmetro 
menor d r (in) 

Área sob 
tração A, (in 2 ) 

0 

0,0600 

- 

- 

- 

80 

0,0438 

0,0018 

1 

0,0730 

64 

0,0527 

0,0026 

72 

0,0550 

0,0028 

2 

0,0860 

56 

0,0628 

0,0037 

64 

0,0657 

0,0039 

3 

0,0990 

48 

0,0719 

0,0049 

56 

0,0758 

0,0052 

4 

0,1120 

40 

0,0795 

0,0060 

48 

0,0849 

0,0066 

5 

0,1250 

40 

0,0925 

0,0080 

44 

0,0955 

0,0083 

6 

0,1380 

32 

0,0974 

0,0091 

40 

0,1055 

0,0101 

8 

0,1640 

32 

0,1234 

0,0140 

36 

0,1279 

0,0147 

10 

0,1900 

24 

0,1359 

0,0175 

32 

0,1494 

0,0200 

12 

0,2160 

24 

0,1619 

0,0242 

28 

0,1696 

0,0258 

1/4 

0,2500 

20 

0,1850 

0,0318 

28 

0,2036 

0,0364 

5/16 

0,3125 

18 

0,2403 

0,0524 

24 

0,2584 

0,0581 

3/8 

0,3750 

16 

0,2938 

0,0775 

24 

0,3209 

0,0878 

7/16 

0,4375 

14 

0,3447 

0,1063 

20 

0,3725 

0,1187 

1/2 

0,5000 

13 

0,4001 

0,1419 

20 

0,4350 

0,1600 

9/16 

0,5625 

12 

0,4542 

0,1819 

18 

0,4903 

0,2030 

5/8 

0,6250 

11 

0,5069 

0,2260 

18 

0,5528 

0,2560 

3/4 

0,7500 

10 

0,6201 

0,3345 

16 

0,6688 

0,3730 

7/8 

0,8750 

9 

0,7307 

0,4617 

14 

0,7822 

0,5095 

1 

1,0000 

8 

0,8376 

0,6057 

2 

0,8917 

0,6630 

1 1/8 

1,1250 

7 

0,9394 

0,7633 

12 

1,0167 

0,8557 

1 1/4 

1,2500 

7 

1,0644 

0,9691 

12 

1,1417 

1,0729 

1 3/8 

1,3750 

6 

1,1585 

1,1549 

12 

1,2667 

1,3147 

1 1/2 

1,5000 

6 

1,2835 

1,4053 

12 

1,3917 

1,5810 

1 3/4 

1,7500 

5 

1,4902 

1,8995 




2 

2,0000 

4,5 

1,7113 

2,4982 




2 1/4 

2,2500 

4,5 

1,9613 

3,2477 




2 1/2 

2,5000 

4 

2,1752 

3,9988 




2 3/4 

2,7500 

4 

2,4252 

4,9340 




3 

3,0000 

4 

2,6752 

5,9674 




3 1/4 

3,2500 

4 

2,9252 

7,0989 




3 1/2 

3,5000 

4 

3,1752 

8,3286 




3 3/4 

3,7500 

4 

3,4252 

9,6565 




4 

4,0000 

4 

3,6752 

11,0826 
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Tabela 15-2 Dimensões principais de roscas de parafusos métricos padrão ISO 

Dados calculados a partir das Equações 15.1 - Ver a Referência 4 para mais informações 

Diâmetro 
maior d (in) 


Roscas grossas 


Roscas finas 


Passo 
p mm 

Diâmetro 
menor d r (mm) 

Área sob tração 

A, (mm 2 ) 

Passo 
p mm 

Diâmetro 
menor d,, (mm) 

Área sob tração 
A, (mm 2 ) 

3,0 

0,50 

2,39 

5,03 




3,5 

0,60 

2,76 

6,78 




4,0 

0,70 

3,14 

8,78 




5,0 

0,80 

4,02 

14,18 




6,0 

1,00 

4,77 

20,12 




7,0 

1,00 

5,77 

28,86 




8,0 

1,25 

6,47 

36,61 

1,00 

6,77 

39,17 

10,0 

1,50 

8,16 

57,99 

1,25 

8,47 

61,20 

12,0 

1,75 

9,85 

84,27 

1,25 

10,47 

92,07 

14,0 

2,00 

11,55 

115,44 

1,50 

12,16 

124,55 

16,0 

2,00 

13,55 

156,67 

1,50 

14,16 

167,25 

18,0 

2,50 

14,93 

192,47 

1,50 

16,16 

216,23 

20,0 

2,50 

16,93 

244,79 

1,50 

18,16 

271,50 

22,0 

2,50 

18,93 

303,40 

1,50 

20,16 

333,06 

24,0 

3,00 

20,32 

352,50 

2,00 

21,55 

384,42 

27,0 

3,00 

23,32 

459,41 

2,00 

24,55 

495,74 

30,0 

3,50 

25,71 

560,59 

2,00 

27,55 

621,20 

33,0 

3,50 

28,71 

693,55 

2,00 

30,55 

760,80 

36,0 

4,00 

31,09 

816,72 

3,00 

32,32 

864,94 

39,0 

4,00 

34,09 

975,75 

3,00 

35,32 

1028,39 


tro maior, aproximadamente, em milésimos de polegada. O diâmetro menor = 
diâmetro maior - passo. Ver Referências 2, 3 e 4 para informação dimensional 
detalhada a respeito de roscas-padrão, incluindo tolerâncias para as diferentes 
classes de ajuste. 

15.2 PARAFUSOS DE POTÊNCIA 

Os parafusos de potência, também conhecidos como parafusos de avanço, são 
utilizados para converter movimento rotacional em movimento linear em atua- 
dores, máquinas de produção e macacos, entre várias outras aplicações. Eles são 
capazes de produzir grande vantagem mecânica e, portanto, podem levantar e 
mover grandes cargas. Nesses casos, uma rosca muito forte é necessária. Embora 
as formas padrão descritas acima sejam adequadas para uso em fixadores, elas 
podem não ser fortes o suficiente para todas as aplicações relacionadas ao uso 
de parafusos de potência. Outros perfis de rosca foram padronizados para essas 
aplicações. 

Roscas quadrada, Acme e de botaréu 

A rosca quadrada mostrada na Figuras 15-3a provê máxima eficiência e rigidez e 
também elimina qualquer componente de força radial entre o parafuso e a porca. 
Contudo, é muito mais difícil de ser cortada devido à sua face perpendicular. 
Uma rosca quadrada modificada (não mostrada) construída com um ângulo de 
10° melhora a fabricabilidade deste tipo de rosca. A rosca Acme da Figura 15-3b 
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Roscas quadrada, Acme e de botaréu. 


possui um ângulo de 29°, o que a toma mais fácil de fabricar e também permite 
o uso de uma porca partida, que pode ser apertada radialmente contra o parafuso 
para consumir qualquer desgaste existente. Uma rosca Acme curta (não mostra¬ 
da) também está disponível com dentes de altura 0,3 p em lugar do padrão de 0,5 
p. Tem a vantagem de poder sofrer um tratamento térmico mais uniforme. A ros¬ 
ca Acme é uma escolha comum para parafusos de potência que devem carregar 
cargas em ambas as direções. Se a carga axial na rosca for unidirecional, a rosca 
de botaréu (Figura 15-3c) pode ser utilizada para obter maior resistência na raiz 
que a presente nas outras roscas mostradas. A Tabela 15-3 mostra algumas das 
principais dimensões para roscas Acme padronizadas. 


r 



Um macaco de parafuso de potência 
com rosca Acme. 


Aplicação de parafusos de potência 

A Figura 15-4 mostra uma forma de aplicação de parafuso de potência como 
macaco para levantar carga. A porca é girada pela aplicação de um torque Te o 
parafuso se move para cima para levantar a carga P ou para baixo para abaixá-la. 
Deve haver algum atrito na superfície de carga para evitar que o parafuso rode 
com a carga. Uma vez que a carga esteja fixada, isto não é problema. Alterna¬ 
tivamente, o parafuso poderia ser girado contra uma porca fixa para levantar a 
carga. Em ambos os casos, existirá um atrito significativo entre o parafuso e a 
porca, bem como entre a porca e a base, sendo portanto necessária a utilização de 
um mancai axial como o mostrado. Se um mancai axial simples (isto é, que não 
roda) for utilizado, é possível gerar na interface com o mancai um torque de atrito 
maior do que aquele presente nas roscas. Mancais axiais de esferas são utilizados 
frequentemente neste tipo de aplicação para reduzir essas perdas. 

Outra forma de aplicação de parafusos de potência está em atuadores linea¬ 
res, os quais operam com o mesmo princípio, como mostrado na Figura 15-4, 
porém motorizam a rotação da porca para transladar o parafuso ou motorizam a 
rotação do parafuso para transladar a porca, como mostrado na Figura 15-5. Es¬ 
ses dispositivos são utilizados em máquinas de montagem para posicionar peças, 
e em aviões para mover as superfícies de controle, bem como em muitas outras 
aplicações. Se a rotação de entrada for fornecida por um servomotor ou motor 
de passo em combinação com um parafuso de avanço preciso, pode-se obter um 
posicionamento bastante preciso. 

Análise de força e torque em parafusos de potência 

Roscas quadradas Uma rosca de parafuso é essencialmente um plano inclinado 
enrolado ao redor de um cilindro de forma a criar uma hélice. Se desenrolásse¬ 
mos uma volta da hélice, esta pareceria como se vê na Figura 15-6«, que mostra 
um bloco representando a porca enquanto escorrega pelo plano inclinado acima, 
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Tabela 15-3 Dimensões principais de roscas padrão Acme americano 

Ver a Referência 2 para informações mais completas sobre dimensões e tolerância 

Diâmetro 
maior (in) 

Roscas por 
polegada 

Passo de 
rosca (in) 

Diâmetro 
primitivo (in) 

Diâmetro 
menor (in) 

Área sob 
tração (in 2 ) 

0,250 

16 

0,063 

0,219 

0,188 

0,032 

0,313 

14 

0,071 

0,277 

0,241 

0,053 

0,375 

12 

0,083 

0,333 

0,292 

0,077 

0,438 

12 

0,083 

0,396 

0,354 

0,110 

0,500 

10 

0,100 

0,450 

0,400 

0,142 

0,625 

8 

0,125 

0,563 

0,500 

0,222 

0,750 

6 

0,167 

0,667 

0,583 

0,307 

0,875 

6 

0,167 

0,792 

0,708 

0,442 

1,000 

5 

0,200 

0,900 

0,800 

0,568 

1,125 

5 

0,200 

1,025 

0,925 

0,747 

1,250 

5 

0,200 

1,150 

1,050 

0,950 

1,375 

4 

0,250 

1,250 

1,125 

1,108 

1,500 

4 

0,250 

1,375 

1,250 

1,353 

1,750 

4 

0,250 

1,625 

1,500 

1,918 

2,000 

4 

0,250 

1,875 

1,750 

2,580 

2,250 

3 

0,333 

2,083 

1,917 

3,142 

2,500 

3 

0,333 

2,333 

2,167 

3,976 

2,750 

3 

0,333 

2,583 

2,417 

4,909 

3,000 

2 

0,500 

2,750 

2,500 

5,412 

3,500 

2 

0,500 

3,250 

3,000 

7,670 

4,000 

2 

0,500 

3,750 

3,500 

10,321 

4,500 

2 

0,500 

4,250 

4,000 

13,364 

5,000 

2 

0,500 

4,750 

4,500 

16,800 



Parafuso de avanço movido por servomotor para dispositivo de posicionamento. 
(Cortesia de J. Karsberg, Gillette Co., Inc.) 






868 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


no caso de uma rosca quadrada. As forças atuantes na porca, mostrada como um 
diagrama de corpo livre, são também mostradas. A Figura 15-6 b mostra o diagra¬ 
ma de corpo livre da mesma porca quando esta desliza plano abaixo. A força de 
atrito, é claro, sempre se opõe ao movimento. A inclinação do plano é chamada 
de ângulo de avanço X. 

tg * = (15.3) 

n d p 


No caso do levantamento da carga da Figura 15-6«, a soma das forças nas 
direções x e y é: 



= 0 = F - f cos X - N sen X = F - \iN cos X - N sen À 
F = A(p cos X + sen X) 


= 0 = N cos X - f sen X — P = 
P 


N 


(cos A. - |IS 


N cos X - \i.N sen X — P 

Y) 


(15.4a) 


(15.4Z?) 


onde p é o coeficiente de atrito entre o parafuso e a rosca e as outras variáveis são 
definidas na Figura 15-6. A combinação dessas equações produz uma expressão 
para a força F: 


F = 


P 


(/a cos A, + sen A,) 
(cos A. - psen A.) 


(15.4c) 


O torque de parafuso T m necessário para levantar a carga é 

d p Pd p (p cos A. + sen A.) 

f “ 2 2 (cos X - p sen A.) 


(15.4c/) 


Algumas vezes, é mais conveniente expressar esse torque como uma função do 
avanço L em vez do ângulo de avanço X. Portanto, dividindo o numerador e o de¬ 
nominador da Equação 15.4 d por cos X e substituindo o lado direito da Equação 
15.3 por tg X: 


Pd p (ptt d p + L) 
2 [nd p - p L) 


(15.4e) 


Esta expressão considera apenas a interface parafuso-porca de uma rosca 
quadrada, porém o colar também contribui para o torque de atrito e também deve 
ser adicionado. O torque requerido para girar o colar de empuxo é 

T c = (15.4/) 


onde d c é o diâmetro médio do colar axial e p c é o coeficiente de atrito no rola¬ 
mento axial. Observe que o torque necessário para vencer o atrito de colar pode 
igualar ou exceder o torque do parafuso, a menos que mancais de rolamento 
sejam utilizados no colar de empuxo. Diâmetros menores de colar também redu¬ 
zem o torque de colar. 

O torque total T u para levantar a carga com uma rosca quadrada é, então, 


= F +T = 


Pd p (p nd p + L) d 

2 (ttc/ - \íL) ' 2 


(15-4g) 
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FIGURA 15-6 

Análise de força na interface porca-parafuso. 


A mesma análise pode ser feita para o caso de abaixar a carga, como mostra¬ 
do na Figura 15-6 b. Os sinais das forças aplicada e de atrito mudam e o torque 
T d para abaixar a carga é 


= T.. + T = 


Pd p (nn d p - L) 
2 (nd p + [iL) 



(15 Ah) 


Roscas Acme O ângulo radial de uma rosca Acme (ou outra rosca) introduz 
um fator adicional nas equações de torque. A força normal entre o parafuso e 
a porca envolve dois ângulos com relação a dois planos, o ângulo de avanço X 
como mostrado na Figura 15-6, e o ângulo a = 14,5° da rosca Acme, como mos¬ 
trado na Figura 15-7. Uma derivação similar àquela feita para o caso da rosca 
quadrada produzirá as seguintes expressões para os torques de levantamento e 
abaixamento da carga: 


T u 


Pd (|i7t d + L cos a) d 
^ Kcosa-pL) + ^f 


(15.5a) 


T, = T 

d s d 


+ T„ 


Pdp (V*d p -L cosa) d c 
2 [nd p cosa + pZ.) r 2 


(15.5 b) 


Essas equações se reduzem àquelas da rosca quadrada quando o ângulo a = 0. 


Coeficientes de atrito 

Experimentos indicam que o coeficiente de atrito em uma combinação parafuso- 
-porca lubrificada por óleo vale cerca de 0,15 ± 0,05. [5J O coeficiente de atrito 
em um mancai axial simples (que não roda) é aproximadamente o mesmo que 
aquele em roscas. Aço sobre bronze ou aço sobre ferro fundido são combinações 
comuns para este tipo de mancai. Se um mancai de elemento rolante for usado 
como arruela axial, seu coeficiente de atrito será de cerca de 1/10 daquele de 
mancais simples (isto é, 0,01 a 0,02). 

Autotravamento e retroacionamento de parafusos de potência 

O termo autotravamento se refere à condição na qual um parafuso não pode ser 
girado pela aplicação de uma força axial (não como um torque) à porca, seja qual 
for a sua magnitude. Em outras palavras, um parafuso autotravante suportará a 
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Análise de força em uma interface parafuso-porca de rosca Acme. 


carga no lugar sem aplicação de qualquer torque. Ele não necessita um freio para 
manter a carga. Esta é uma condição bastante útil. Por exemplo, se você erguesse 
o seu carro com um macaco que não fosse autotravante, tão logo você deixasse a 
alavanca do macaco livre, o carro iria descer o macaco sozinho. Você teria que ser 
muito rápido com a alavanca de rodas para mudar um pneu neste caso. 

A situação oposta à de autotravamento é aquela de um parafuso que pode ser 
acionado por trás, o que significa que, empurrada axialmente, a porca faz com 
que o parafuso gire. Embora seja de valor nulo para aplicações em macacos, 
esta é uma qualidade desejável em outras aplicações. Um exemplo é a chave de 
fenda conhecida como Yankee , que tem uma rosca de alto avanço em seu corpo 
que é ligada a uma lâmina. A alavanca é a porca. A medida que você empurra 
esse cabo para baixo, o corpo da chave roda, guiando o parafuso para madeiras 
a sua posição. Qualquer aplicação em que se queira converter movimento linear 
em movimento circular é candidata a ter este tipo de parafuso de avanço como 
solução. 

A condição de autotravamento de um parafuso de potência ou avanço é fa¬ 
cilmente prevista se o coeficiente de atrito de uma junta parafuso-porca for co¬ 
nhecido. A relação entre o coeficiente de atrito e o ângulo de avanço do parafuso 
determina a condição de autotravamento. Um parafuso funcionará com autotra¬ 
vamento se 

|i>—^cosoc ou p>tgí\,cosa (15.6a) 

nd p 

Se a rosca for do tipo quadrada, cos a = 1, e esta expressão se reduz a 

|á > —— ou p>tgÀ (15.6£>) 

%d p 

Observe que essas relações supõem uma condição estática de carregamento. A 
presença de qualquer vibração resultante de carregamento dinâmico ou de outras 
fontes pode fazer com que um parafuso autotravante desça. Qualquer vibração 
que cause movimento entre o parafuso e a porca causará inevitavelmente escorre¬ 
gamento para baixo no plano de rosca. 


Eficiência de parafusos 

A eficiência de qualquer sistema é definida como a relação entre trabalho de 
saída/trabalho de entrada. O trabalho feito sobre um parafuso de potência é o 
produto do torque e do deslocamento angular (em radianos), o qual para uma 
volta do parafuso iguala 

W ení = 2n T 


( 15.7 a) 
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O trabalho produzido em uma volta é o produto da força pelo avanço: 


A eficiência é, então. 




PL 




w 


PL 
2n T 


(15.1b) 


(15.7c) 


A substituição da Equação 15.5a (desconsiderando o termo de atrito de colar) dá 

L nd p cos a - |iL 


e = 


nd 7i \id + L cosa 


(\5.1d) 


Esta expressão pode ser simplificada pela substituição da Equação 15.3: 


cosa - (xtg X 
cosa + (icot X 


(15.7c) 


Observe que a eficiência é uma função apenas da geometria do parafuso e do 
coeficiente de atrito. Para uma rosca quadrada, a = 0 e 


= 1 - litgÀ, 
1 + pcot X 


(15.7/) 


A Figura 15-8 mostra curvas da função de eficiência para uma rosca Acme 
em um intervalo de coeficientes de atrito, desconsiderando o efeito do atrito de 
colar. Quanto maior o coeficiente de atrito, menor a eficiência esperada. Observe 
que a eficiência é zero quando o ângulo de avanço X = 0 , porque nenhum trabalho 
útil é realizado para erguer a carga nessas circunstâncias, mesmo que o atrito 
esteja presente. A eficiência também se aproxima de zero quando os ângulos de 
avanço são altos porque o torque está simplesmente aumentando a força normal 
(e portanto o atrito) sem que nenhuma componente útil rode a porca. A eficiência 
total incluindo o atrito de colar será menor que a mostrada na Figura 15-8. 

A Figura 15-8 aponta o maior problema dos parafusos de potência conven¬ 
cionais que é a sua potencial baixa eficiência. Roscas Acme padronizadas têm 
ângulos de avanço que variam entre 2 e 5 o , como mostrado na Tabela 15-4. Isso 
as coloca na parte extrema esquerda do conjunto de curvas na Figura 15-8. A 
eficiência dos parafusos Acme padrão para um coeficiente de atrito de 0,15 varia 
entre 18 e 36%, segundo a Tabela 15-4. Se o atrito de rosca puder ser reduzido, 
aumentos significativos de eficiência podem ser obtidos. 


Parafusos de esferas 

Uma redução significativa no atrito de rosca pode ser obtida com o uso de para¬ 
fusos de esferas, os quais utilizam um trem de esferas de rolamento na porca para 
criar condições aproximadas de contato de rolamento com os filetes de rosca do 
parafuso, como mostrado na Figura 15-9. A forma da rosca é moldada para en¬ 
caixar as esferas e é usualmente endurecida e retificada para ter uma vida longa. 
O coeficiente de atrito é similar àquele das esferas de rolamentos convencionais, 
colocando-as na região das duas curvas de topo na Figura 15-8, com eficiência 
correspondente mais alta. 

O pequeno atrito dos parafusos de esferas faz com que se possa acioná-los por 
trás e, portanto, estes não são autotravantes. Assim, um freio deve ser utilizado 
para sustentar uma carga movida por um parafuso de esferas. Desse modo, parafu¬ 
sos de esferas podem ser utilizados para converter movimento linear em movimen¬ 
to rotativo. Eles possuem uma capacidade de carga bastante alta, em geral maior 
que aquela de um parafuso convencional do mesmo diâmetro, e não padecem das 
condições de aderência-escorregamento características de juntas deslizantes. 
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Tabela 15-4 

Ângulo de avanço e eficiência de 
roscas-padrão ACME com coeficiente de 
atrito p = 0,15 


Tamanho 

Ângulo de 
avanço (graus) 

Eficiência 

(%) 

1/4 - 16 

5,2 

36 

5/16 - 14 

4,7 

34 

3/8 - 12 

4,5 

34 

7/16 - 12 

3,8 

30 

1/2 - 10 

4,0 

31 

5/8 - 8 

4,0 

31 

3/4 - 6 

4,5 

34 

7/8 - 6 

3,8 

30 

1 - 5 

4,0 

31 

11/8-5 

3,6 

28 

11/4-5 

3,2 

26 

13/8-4 

3,6 

29 

11/2-4 

3,3 

27 

13/4-4 

2,8 

24 

2 - 4 

2,4 

21 

2 1/4-3 

2,9 

25 

2 1/2-3 

2,6 

23 

2 3/4-3 

2,4 

21 

3 - 2 

3,3 

27 

3 1/2-2 

2,8 

24 

4 - 2 

2,4 

21 

4 1/2-2 

2,1 

19 

5 - 2 

1,9 

18 
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FIGURA 15-8 

Eficiência de um parafuso de potência de rosca Acme (desconsiderando o atrito de 
colar). 


Parafusos de esferas são utilizados em muitas aplicações, desde controle de 
superfície e atuadores de trem de pouso em aviões a controladores de máquinas-fer¬ 
ramentas, mecanismos de direção de automóveis e mecanismos de camas hospita¬ 
lares. Vários fabricantes fornecem conjuntos de parafusos de esferas e devem ser 
consultados com relação à informação técnica relativa à sua adequada aplicação. 


EXEMPLO 15-1 


Torque e eficiência de um parafuso de potência 

Problema Determine os torques de levantamento e abaixamento, bem 
como a eficiência do parafuso de potência mostrado na Fi¬ 
gura 15-4 utilizando um parafuso e porca de rosca Acme. Há 
autotravamento? Qual é a contribuição do atrito de colar 



tubo de retomo 


parafuso de esferas 


esferas de mancai 


porca de esferas 


FIGURA 15-9 

Um par parafuso-porca de esferas. (Cortesia de Thompson-Saginaw Bali Screw 
Co., Saginaw, AAich.) 
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comparativamente ao de rosca se o colar possui (a) atrito de 
deslizamento, (b) atrito de rolamento? 

Dados O parafuso é Acme de entrada simples 1,25 - 5. A carga axial 

vale 1000 lb. O diâmetro médio do colar é 1,75 in. 

Hipóteses O parafuso e a porca são lubrificados com óleo. Atrito de des¬ 
lizamento: p = 0,15. Atrito de rolamento: p = 0,02. 

Solução 


1 Há várias partes neste problema. Necessitamos calcular os torques de levanta¬ 
mento e abaixamento para dois casos, um com atrito de deslizamento no colar e 
outro com um colar de esferas. Em ambos os casos iremos calcular as contribui¬ 
ções referentes ao parafuso e ao colar para o torque e eficiência separadamente 
para fins de comparação e combiná-los. Primeiro façamos o caso do colar de 
deslizamento. 

2 Uma vez que temos uma rosca de uma única entrada, o comprimento L iguala 
o passo p, que é 1 / N = 0,2. O diâmetro primitivo da rosca d é encontrado na 
Tabela 15-3. O torque para elevar a carga é determinado a partir da Equação 
15.5a: 


T=T +T= 


Pd p (p7T d p + Lcosoc) 




2 (nd p cos a - pL) 
1000(1,15) (0,15 ji( 1,15) + 0,2 cosl4,5) 


+ 0,15(1000) 


1,75 


2 (ji(l,15)cosl4,5- 0,15(0,2)) 

T u = 122,0 + 131,2 = 253,2 lb-in 

Observe que o atrito no colar excede o atrito no parafuso. 

3 O torque para abaixar a carga é determinado a partir da Equação 15.5£>: 

d, 

_i_ ii p 

(nd p cos a - P l) 


Pd„ (mH + Lcosa) 

1 U 1 S u ' 1 C 2 




1000(1,15) (0,157t(l,15) + 0,2cosl4,5) , Q ^(iqqq) 1 ^ 


2 (7i(l,15)cosl4,5-0,15(0,2)) 

T = 122,0 + 131,2 = 253,2 lb-in 


(a) 


ib) 


4 A eficiência no modo de levantamento será menor que aquela no modo de abai¬ 
xamento e é determinada a partir da Equação 15.7. Escolhemos a versão escrita 
como Equação 15.7c para levar em conta as componentes do parafuso e do co¬ 
lar. 



PL 

e = - 

2nT 

Para o parafuso 

1000 ( 0 , 2 ) 

eparafu5 ° ~ 2ti(122,0) ~ 0,26 

Para a combinação 

1000 ( 0 , 2 ) 

27t(253,2) 


(c) 


5 Agora recalculemos o torque de colar e o total para levantar a carga com um 
rolamento de esferas axial, utilizando Equação 15.4/. 


T = 


p C P^~ = 0,02(1000)^ = 17,5 lb-in 


(d) 


2 
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T = T +T = 122,0 + 17,5 = 139,5 lb-in 

u s u c 


(e) 


6 A eficiência considerando o rolamento de esferas axial agora é: 

1000 ( 0 . 2 ) 3 

2nT 2ir(l39,5) ’ 

A melhoria na eficiência é significativa e mostra por que é prática incorreta 
o uso de qualquer coisa que não seja um rolamento de esferas como arruela 
axial em parafusos de potência. 

7 A questão de autotravamento de um parafuso é independente da questão de atri¬ 
to de colar e pode ser obtida da Equação 15.6a. 


|i >-cos a 




(g) 


assim, tem auto travamento 


Observe que o torque de abaixamento da carga no passo 3 também indica 
que o parafuso é autotravante. Um torque negativo no descenso indica que 
um torque de frenagem oposto ao torque de levantamento deve ser apli¬ 
cado para manter a carga. Os arquivos EX15-01A e EX15-01B estão no 
CD-ROM. 


15.3 TENSÕES EM ROSCAS 

Uma situação similar àquela de engajamento de dentes de engrenagens existe no 
que tange ao engajamento de filetes de roscas. Na Seção 12.4 é discutida a con¬ 
veniência de ter vários dentes de engrenagens em contato em um engrenamento 
(razão de contato > 1), e a Figura 12-19 mostra um engrenamento em que um par de 
dentes está carregando toda a carga devido a imprecisões no espaçamento de dentes 
apesar da aparente grande razão de contato. Quando uma porca engaja um parafu¬ 
so, teoricamente todos os filetes de rosca devem compartir a carga. Na realidade, 
imprecisões no espaçamento dos filetes fazem com que praticamente toda a carga 
seja carregada pelo primeiro par de filetes. Assim, o procedimento conservativo uti¬ 
lizado no cálculo de tensões em filetes de rosca assume o pior caso em que um par 
de filetes suporta toda a carga. O outro extremo seria assumir que todos os filetes em 
contato compartem a carga igualmente. Ambas as hipóteses podem ser utilizadas 
para estimar as tensões em filetes de rosca. A tensão verdadeira estará entre esses 
extremos, mas muito mais provavelmente próxima ao caso da carga compartida por 
um par de filetes apenas. Parafusos de potência e fixação utilizados em casos envol¬ 
vendo cargas altas são normalmente construídos de aço de alta resistência e geral¬ 
mente são endurecidos. As porcas utilizadas nesses casos podem também ser feitas 
de material endurecido para modificar a resistência à tração e ao desgaste. Porcas de 
parafusos de fixação, por outro lado, são frequentemente feitas de material mole e, 
portanto, normalmente mais fraco que aquele do parafuso. Isso causa escoamento 
local dos filetes de rosca da porca quando o parafuso é apertado, o que pode melho¬ 
rar o ajuste de rosca e fazer com que os filetes de rosca compartam a carga. Porcas 
endurecidas são utilizadas com parafusos endurecidos de alta resistência. 


Tensão axial 

Um parafuso de potência pode ser submetido a cargas axiais de tração ou compres¬ 
são. Um parafuso de fixação normalmente vê apenas carga axial de tração. A área 
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sob tensão de tração de um parafuso foi discutida anteriormente e é definida na 
Equação 15.1 e nas Tabelas 15-1, 15-2 e 15-3 para vários tipos de roscas. A Equação 
15.2 pode ser utilizada para calcular a tensão de tração axial em um parafuso. Para 
parafusos de potência carregados em compressão, a possibilidade de flambagem em 
coluna deve ser investigada utilizando os métodos expostos na Seção 4.16. Utilize o 
diâmetro menor do parafuso para calcular a sua razão de esbeltez. 


Tensão de cisalhamento 

Um possível modo de falha por cisalhamento envolve o rasgamento de filetes de 
rosca tanto da porca quanto do parafuso. O que, se um ou outro desses cenários 
ocorrer, depende das resistências relativas dos materiais da porca e parafuso. Se 
o material da porca for mais fraco (como quase sempre ocorre), os seus filetes 
de rosca podem ser cortados ao longo do seu diâmetro maior. Se o parafuso é 
mais fraco, pode ter os seus filetes de rosca rasgados ao longo do seu diâmetro 
menor. Se ambos os materiais possuem resistência idêntica, o conjunto pode ser 
rasgado ao longo do diâmetro primitivo. Em todo caso, devemos supor algum 
grau de compartilhamento da carga entre os filetes de rosca a fim de calcular as 
tensões. Um modo de proceder consiste em considerar que, uma vez que uma 
falha completa requer que todos os filetes de rosca sejam rasgados, estas podem 
ser consideradas como compartilhando a carga igualmente. Essa hipótese é pro¬ 
vavelmente válida desde que a porca ou parafuso (ou ambos) seja dúctil de modo 
a permitir que cada rosca escoe à medida que o conjunto começa a falhar. Contu¬ 
do, se ambas as partes são frágeis (por exemplo, aços de alta resistência ou ferro 
fundido) e o ajuste dos filetes de rosca é pobre, podemos imaginar cada filete 
assumindo toda a carga por turnos até que haja fratura e o trabalho seja repassado 
para o próximo filete. A realidade está novamente inserida entre esses extremos. 
Se expressarmos a área sob cisalhamento em termos do número de filetes de ros¬ 
ca engajados, um julgamento deve ser feito em cada caso para determinar o grau 
de compartilhamento de carga apropriado. 

A área sob cisalhamento de rasgamento A s para um filete de rosca é a área do 
cilindro de seu diâmetro menor d r : 

A s = nd r w i p (15.8a) 

onde pé o passo de rosca e vv, é o fator que define a porcentagem do passo ocu¬ 
pado pelo metal no diâmetro menor. Valores de w i para diversas formas comuns 
de rosca são mostrados na Tabela 15-5. A área para um passo de rosca, obtida a 
partir da Equação 15.8a, pode ser multiplicada por todos, um, ou alguma fração 
do número total de filetes de rosca engajados de acordo ao que julgar correto o 
projetista, sempre levando em conta os fatores discutidos acima para cada caso 
em particular. 

Para o rasgamento da porca no seu diâmetro maior, a área sob cisalhamento 
para um filete de rosca é 

A s = ndw a p (15.8 b) 


onde o valor de w a com base no diâmetro maior é encontrado na Tabela 15-5. 

A tensão de cisalhamento para rasgamento de rosca é então calculada a partir 
de: 

x = — (15.8c) 

4 


Comprimento mínimo de porca Se uma porca for suficientemente longa, a car¬ 
ga necessária para rasgar os filetes de rosca excederá o valor da carga requerida 
para falhar sob tração. As equações para ambos os modos de falha podem ser 
combinadas e um comprimento mínimo de porca calculado para qualquer tama- 


Tabela 15-5 

Fatores de área para área de 
cisalhamento por rasgamento de roscas 

Tipo de rosca 

w t (menor) 

w o (maior) 

UNS/ISO 

0,80 

0,88 

Quad rada 

0,50 

0,50 

Acme 

0,77 

0,63 

Botaréu 

0,90 

0,83 
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nho de parafuso. Para quaisquer roscas UNS/ISO ou Acme de d < 1 in, uma porca 
de comprimento de rosca de pelo menos 0,5 d terá uma resistência ao rasgamen- 
to maior que a resistência à tração do parafuso. Para roscas Acme de diâmetro 
maior, o comprimento de rasgamento de porcas com comprimento > 0,6 d exce¬ 
derá a resistência à tração do parafuso. Esses valores são válidos somente se o 
parafuso e a porca forem do mesmo material, o que costuma ser o caso. 

Engajamento mínimo em furos Quando um parafuso é rosqueado a um furo em 
vez de a uma porca, um comprimento maior de engajamento é necessário. Para 
algumas combinações de material, um comprimento de engajamento no mínimo 
igual ao diâmetro nominal de rosca d é recomendado. Para um parafuso de aço em 
ferro fundido, latão ou bronze, utilize 1,5 d. Para parafusos de aço em alumínio, 
utilize 2 d como comprimento mínimo de engajamento de rosca. 


Tensões torcionais 


Quando uma porca é apertada em um parafuso, ou quando um torque é trans¬ 
mitido através de uma porca de um parafuso de potência, uma tensão de torção 
pode ser desenvolvida no parafuso. O torque que torce o parafuso depende do 
atrito na interface parafuso-porca. Se o parafuso e porca estão bem lubrificados, 
uma porção menor do torque aplicado é transmitida ao parafuso e uma maior é 
absorvida entre a porca e a superfície engastada. Se a porca estiver agarrada ao 
parafuso por causa de ferrugem, todo o torque aplicado irá torcer o parafuso, o 
que explica por que parafusos enferrujados normalmente cisalham mesmo quan¬ 
do se tenta afrouxar a porca. Em um parafuso de potência, se o colar de empuxo 
possuir um atrito baixo, todo o torque aplicado à porca criará tensões torcionais 
no parafuso (uma vez que pouco torque é levado ao chão por meio do pequeno 
atrito no colar). Assim, para acomodar o pior caso de alto atrito nas roscas, utilize 
o torque total aplicado na Equação de cômputo das tensões de torção em uma 
seção circular (ver a Seção 4.12): 


7> _ 16 T 
J nd 3 r 


(15.9) 


O diâmetro menor d r da rosca deve ser utilizado neste cálculo. 


15.4 TIPOS DE PARAFUSOS DE FIXAÇÃO* 

Existe uma grande variedade de estilos de parafusos disponíveis, alguns dos 
quais para aplicações específicas. Parafusos convencionais e porcas normalmente 
utilizam roscas-padrão, como definido na Seção 15.1. Variações nas formas pa¬ 
drão de roscas ocorrem em certas variedades de parafusos, especialmente aqueles 
utilizados em aplicações envolvendo parafusos autoatarrachantes. Parafusos de 
fixação podem ser classificados de diferentes maneiras: por meio do uso preten¬ 
dido, pelo tipo de rosca, pelo tipo de cabeça e por sua resistência. Parafusos de 
fixação de todos os tipos estão disponíveis em grande variedade de materiais, 
incluindo aço, aço inoxidável, alumínio, latão, bronze e plásticos. 


* Descrições completas e informação sobre 
tamanho para uma grande variedade de 
fixadores padronizados podem ser encon¬ 
tradas na Referência 2. 

§ N. de T.: Em português, a distinção entre 
bolt (parafuso de porca) e screw (parafuso 
sem porca) não é observada, sendo ambos 
os termos traduzidos simplesmente como 
parafuso. 


Classificação pelo uso pretendido 

Parafusos e parafusos de máquinas O mesmo parafuso pode receber um nome dife¬ 
rente quando utilizado de uma maneira particular. Por exemplo, um parafuso de 
porca é um fixador com uma cabeça e um corpo reto, com filetes de rosca cujo 
uso pretendido prevê a utilização de uma porca para sujeitar e manter as partes de 
um conjunto de juntas. Contudo, o mesmo parafuso é chamado de um parafuso 
de máquina ou parafuso de cabeça quando é rosqueado a um furo em vez de ser 
engajado a uma porca. Essa é apenas uma distinção semântica, mas à qual alguns 
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puristas dão muito valor. O padrão ANSI distingue um parafuso com porca de um 
parafuso sem porca estabelecendo que um parafuso de porca se supõe fixo e para¬ 
do enquanto uma porca é torqueada ao mesmo para montar uma junta rosqueada, 
ao passo que um parafuso sem porca deve ser girado em seu receptáculo, seja 
este um furo com rosca ou não, por meio da aplicação de um torque à sua cabeça. 
(Entretanto, apesar de ainda não ser ilegal na maior parte dos estados colocar uma 
porca em um parafuso de máquina, fique desde já avisado de que, nesse caso, você 
o terá transformado instantaneamente em um parafuso de porca ao fazê-lo!) 

Prisioneiros Um parafuso prisioneiro é um parafuso sem cabeça, com roscas 
em ambas as extremidades e que se pretende utilizar de maneira semipermanente 
como metade de uma junta. Um furo na região de engajamento desce então para 
a parte que se estende passado o prisioneiro e é mantido por meio de uma porca. 
Cada extremidade do prisioneiro pode tanto ter um passo igual quanto diferente. 
A extremidade permanente possui algumas vezes uma rosca de alta classe ajusta¬ 
da para se agarrar ao furo rosqueado e resistir ao afrouxamento quando a porca é 
removida da metade superior. 

A Figura 15-10 mostra um parafuso (com uma porca e arruela), um parafuso 
de máquina e um prisioneiro. Uma outra distinção entre parafusos com e sem 
porca é que um parafuso de porca possui apenas filetes de rosca retos, uniformes, 
enquanto um parafuso de máquina pode ter qualquer forma de filete de rosca, in¬ 
clusive do tipo que se estreita ou se interrompe como mostrado na Figura 15-11. 
Assim, há parafusos sem porca para madeira mas não há “parafusos de porca” 
(embora sejam usados parafusos corri porca em carroças para sujeitar madeira). 

Classificação pelo tipo de rosca 

Parafusos de atarrachar Todos os fixadores que fazem o próprio furo, abrindo ca¬ 
minho, ou fazem as próprias roscas, são chamados de parafusos atarrachantes, 
como é o caso dos autoatarrachantes, conformadores de rosca, cortadores de ros¬ 
ca e autofurantes. A Figura 15-11 mostra um conjunto dos muitos tipos disponí¬ 
veis de parafusos atarrachantes. As roscas de parafusos atarrachantes são similares 
às muitas formas padronizadas, mas são frequentemente mais espaçadas (isto é, 
passo maior) para utilização com lâminas metálicas ou plástico, no intuito de pro¬ 
ver espaço para que o material deslocado tenha um lugar para ir à medida que o 
parafuso força seu caminho além do pequeno furo piloto de começo e vai forman¬ 
do a rosca. Parafusos cortadores de rosca têm uma forma de rosca padrão, mas 
possuem ranhuras axiais de alívio e são endurecidos para prover uma face de corte 
para atarrachar a parte enquanto o parafuso avança. Os parafusos autofurantes (não 
mostrados) possuem uma forma de broca de furação na sua ponta para fazer o furo 
piloto. Eles também formam roscas à medida que eles avançam. 

Classificação pelo estilo de cabeça 

Parafusos de cabeça Vários estilos diferentes de cabeça são fabricados incluindo 
os de fenda reta, fenda em cruz (Phillips), hexagonal, hexagonal de encaixe e 
outras. As formas de cabeça podem ser redondas, planas (que recedem), cilín¬ 
drica abaulada, de panela, etc., como mostrado na Figura 15-12. Estes estilos de 
cabeça em combinação com fendas ou sulcos Phillips são normalmente utiliza¬ 
dos apenas em pequenas máquinas ou parafusos de atarrachar, uma vez que o 
máximo torque que se pode transmitir com essas fendas é limitado. Os torques 
necessários no caso de parafusos maiores são mais facilmente transmissíveis com 
cabeças hexagonais, ou cabeças hexagonais com encaixe, como mostrado nas Fi¬ 
guras 15-10 e 15-13. Cabeças hexagonais ou sextavadas são o estilo mais popular 
para grandes parafusos de porca e de máquinas que requerem torque substancial, 



(a) Parafuso, porca e arruela 



( b) Parafuso de máquina 



(c) Prisioneiro 

FIGURA 15-10 

Parafuso de porca, porca, parafuso 
de máquina e prisioneiro. 
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(a) Parafuso com 
cavidade 



C b ) Parafuso com 
cabeça plana 
e cavidade 



(c) Parafuso com cabeça 
em forma de botão 
com cavidade 



(d) Parafuso 
de ombro 



(e) Parafuso sem 
cabeça com 
cavidade 

FIGURA 15-13 

Vários estilos de parafusos de cabeça 
com encaixe para chaves. (Cortesia 
de Cordova Bolt Inc., Buena Park, 
Calif.) 


A 


U 


FIGURA 15-11 



Vários estilos de roscas utilizadas em parafusos de fixação. (Cortesia de Cordova 
Bolt Inc., Buena Park, Calif., 90621.) 


a menos que o espaço disponível seja limitado, caso em que o uso de um parafuso 
de cabeça com encaixe representa a melhor escolha. 

Parafusos de cabeça com encaixe Como mostrado na Figura 15-13, são fa¬ 
bricados em geral de aço de alta resistência, aço endurecido, aço inoxidável ou 
outros metais e são utilizados de maneira intensa em máquinas. O encaixe, ou 
cavidade, hexagonal permite que se aplique suficiente torque com chaves hexa- 
gonais especiais Allen. O estilo padrão de cabeça com encaixe (Figura 15-13a) 
é projetado para ser colocado em um furo no qual sua cabeça é impelida para 
dentro da superfície. O parafuso de cabeça plana (Figura 15-13/;) é puxado de 
forma contrária. O parafuso de ombro (Figura 15-13 úT) possui uma protuberância 
de tolerância pequena, com acabamento de retifica, que pode ser utilizada como 
um pivô, ou como meio de localização precisa. O parafuso bem apertado contra o 
ombro ainda assim pode acomodar uma parte de tamanho adequado que pode ser 
usada como pivô entre a cabeça e a superfície na qual está aparafusado. Parafusos 
sem cabeça (Figura 15-13e) são utilizados para trancar colares e cubos a eixos, 
como mostrado no Capítulo 10. 
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FIGURA 15-12 

Vários estilos de cabeças utilizadas em pequenos parafusos de máquinas. (Cortesia 
de Cordova Bolt Inc., Buena Park, Calif.) 
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Porcas e arruelas 

Porcas A Figura 15-14 é uma amostra da grande quantidade de porcas disponí¬ 
vel. A porca de aperto é uma versão estreita da porca hexagonal padrão e é utili¬ 
zada em combinação com a porca-padrão para travar esta ao parafuso. A porca 
de castelo tem sulcos para inserção de um pino através de um furo passante ao 
parafuso e que evita que a porca trabalhe frouxa. Uma porca cega é utilizada com 
propósitos decorativos e a porca de borboleta permite remoção sem a necessida¬ 
de de utilização de ferramentas. 

Porcas de travamento Uma preocupação universal é a prevenção do afrou¬ 
xamento espontâneo de porcas devido a vibração. Duas porcas apertadas con¬ 
juntamente no parafuso ou uma porca de castelo com um pino, em ambos os 
casos, conseguem alcançar esse objetivo. Muitos outros projetos de porcas de 
aperto com direitos especiais de propriedade são oferecidos por fabricantes. Al¬ 
guns deles são mostrados na Figura 15-15. A porca de travamento elíptica possui 
seus últimos fios de rosca dispostos em uma forma elíptica depois que a porca é 
feita. Essas roscas produzem interferência com as correspondentes no parafuso e, 
quando forçadas, agarram as roscas e resistem o afrouxamento. Porcas também 
são fabricadas com insertos de náilon nas roscas, os quais se deformam quando 
forçados contra o parafuso. O náilon flui nas folgas de rosca e agarra o parafuso. 
Uma porca de pino de travamento possui um pino de aço que permite o aperto, 
mas que adentra as roscas do parafuso evitando o afrouxamento. Porcas também 
são feitas com denteamentos em uma das faces que atuam de forma a cavar a 
parte sujeitada e resistem ao afrouxamento. 

Arruelas Uma arruela simples é uma parte plana, com forma de anel, que 
serve para aumentar a área de contato entre a cabeça do parafuso ou porca e a 
parte sujeitada (ver a Figura 15-10). Arruelas de aço endurecido são utilizadas 
quando a força de compressão da cabeça de parafuso sobre a parte sujeitada ne¬ 
cessita ser distribuída sobre uma área maior que a área da cabeça do parafuso ou 
da porca. Uma arruela mais mole irá escoar em flexão em vez de efetivamente 
distribuir a carga. Qualquer arruela simples também evita afundamento da super¬ 
fície da parte quando a porca é apertada. Arruelas não metálicas são usadas quan¬ 
do é necessário isolamento elétrico do parafuso com relação à parte. As arruelas 
planas têm seus tamanhos idênticos aos padronizados de parafuso (ver a referên¬ 
cia 2). Se forem necessárias arruelas maiores que o tamanho-padrão, arruelas 
para-choques (que possuem um diâmetro externo maior) podem ser utilizadas. 
Arruelas Belleville (ver a Seção 14.9) são utilizadas em alguns casos sob porcas 
ou cabeças de parafusos para fornecer um controle das mudanças de força axial 
ao longo do comprimento do parafuso. 

Arruelas de travamento Para evitar o afrouxamento espontâneo de porcas pa¬ 
dronizadas (em oposição a porcas de travamento), arruelas de travamento podem ser 
utilizadas sob a porca de um parafuso ou sob a cabeça de um parafuso de máquina. 
A Figura 15-16 mostra vários dos muitos estilos de arruelas de travamento disponí¬ 
veis. A arruela partida, ou de pressão, é de aço endurecido e atua como uma mola 
sob a porca. Seus cantos vivos também tendem a cavar as superfícies sujeitadas. 
Vários estilos de arruelas dentadas são também oferecidos. Seus dentes dispostos 
para cima são comprimidos quando sujeitados e cavam, adentrando a porca e as su¬ 
perfícies das partes. As arruelas de travamento são consideradas menos efetivas em 
evitar o afrouxamento que as porcas de travamento, que são, portanto, preferidas. 

Porca-arruela combinados (SEMS) são combinações de porcas e arruelas de 
travamento prisioneiras que permanecem com a porca. Muitos estilos estão dis¬ 
poníveis, um dos quais é mostrado na Figura 15-17. A vantagem principal reside 
no fato de assegurarem que a arruela de travamento não será deixada fora da 
montagem ou remontagem. 
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(a) Porca hexagonal 
padronizada ou 
sextavada 



(b) Porca hexagonal 
de pressão 



(c) Porca hexagonal 
de castelo 



(d) Porca hexagonal 
de cúpula 
ou cega 



(e) Porca de 
borboleta 

FIGURA 15-14 

Vários estilos de porcas 
padronizadas. (Cortesia de Cordova 
Bolt Inc., Buena Park, Calif., 90621.) 
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(a) Arruela de travamento 
bipartida, ou de pressão 



0 b ) Arruela de dentes 
internos 



(c) Arruela de dentes 
externos 



(d) Arruela de dentes 
internos e externos, 
ou denteado duplo 



(e) Arruela de dentes 
em cone 

FIGURA 15-16 

Tipos de arruelas de travamento. 
(Cortesia de Cordova Bolt, Inc., 
Buena Park, Calif.) 
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(a) Porca de 
travamento 
elíptica 

FIGURA 15-15 



(, b) Porca de travamento (c) Porca de 
com inserto de náilon travamento 

por pino 



(d) Porca de 
travamento 
com flange 


Uma pequena amostra dos tipos de porcas de travamento disponíveis. (Cortesia de 
Cordova Bolt, Inc.,Buena Park, Calif.) 


15.5 FABRICAÇÃO DE FIXADORES 

Corte de roscas Existem várias maneiras de fabricar roscas. As roscas internas 
são geralmente cortadas com uma ferramenta especial chamada tarracha que 
possui a forma dos filetes de rosca desejados e se parece a um parafuso. Essas 
ferramentas são feitas de aço ferramenta endurecido e possuem ranhuras axiais 
que interrompem suas roscas de modo a fornecer extremidades cortantes com a 
forma das roscas. Um furo piloto é cortado com uma broca de tamanho adequado 
e então a tarracha lubrificada é girada lentamente no furo enquanto avança a uma 
razão adequada. Porcas muito grandes têm roscas feitas em uma castanha de tor¬ 
no com uma ferramenta com forma de rosca, de ponta única, que se faz avançar 
axialmente através do furo por meio de um fuso de avanço que controla avanço e 
passo. Roscas externas podem ser também cortadas com uma ferramenta de ponto 
único em um torno ou alternativamente em uma matriz, que possui rosqueamento 
externo da mesma forma que uma tarracha. A barra a ser rosqueada tem o mesmo 
tamanho que o diâmetro externo da rosca que se pretende fazer. Máquinas espe¬ 
cializadas, conhecidas como máquinas de fazer roscas, são utilizadas para produ¬ 
zir parafusos de porca, parafusos sem porca e porcas (assim como outras peças de 
revolução) em altas quantidades e a baixo custo. Todas as roscas construídas pelos 
métodos descritos acima são conhecidas como roscas cortadas. 

Laminação de roscas Um outro método, inclusive melhor, de fabricar roscas 
externas é o de laminação de roscas, também conhecido como conformação 
de roscas. Matrizes de aço endurecido na forma de roscas são forçadas contra a 
superfície da barra que se pretende fazer rosca. As matrizes fazem escoar a frio 
o material da barra para adquirir a forma de rosca. O diâmetro final externo da 
rosca é maior que o diâmetro inicial da barra porque o material é forçado para 
fora das raízes e para dentro das cristas das roscas. 

O processo de laminação tem várias vantagens sobre o processo de corte de 
roscas. A conformação a frio encrua e aumenta a resistência do material de rosca, 
cria raios de raiz e crista e introduz tensões residuais de compressão benéficas nas 
raízes das roscas. A alteração de forma do material na forma de roscas causa uma 
reorientação dos grãos do material para a forma de rosca. Em contraste, o corte 
de roscas interrompe os grãos. Todos esses fatores contribuem para um aumento 
significativo da resistência de roscas laminadas quando comparadas àquela de 
roscas cortadas. Além de mais resistência, roscas laminadas apresentam menor 
perda de material que roscas cortadas, uma vez que nenhum material é removido, 
e a peça inicial é, portanto, de menor tamanho. Fixadores de alta resistência são 
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geralmente de aço endurecido. A laminação de roscas deve ser feita após o en¬ 
durecimento do parafuso, se possível, uma vez que o processo de endurecimento 
térmico irá aliviar as tensões residuais introduzidas pela laminação. 

A Figura 15-18 mostra os perfis e a estrutura de grãos de roscas cortadas 
e laminadas. Em qualquer aplicação em que a carga nos fixadores seja alta e 
onde cargas que causam fadiga estiverem presentes, roscas laminadas devem ser 
sempre utilizadas. Em aplicações não críticas ou onde a carga seja leve, as roscas 
cortadas, mais fracas e mais baratas, podem ser usadas. 

Conformação da cabeça As cabeças de parafusos de porca são geralmente 
fabricadas por conformação a frio em um procedimento conhecido como recal¬ 
que. Para se ter uma imagem desse processo, imagine tomar uma barra de argila 
de modelagem em suas mãos, deixando um pequeno pedaço extendendo-se além 
do seu punho. Golpeie o topo da barra de argila axialmente com a outra mão ao 
mesmo tempo em que aperta firmemente a barra no seu punho de modo a esma¬ 
gar a extremidade da barra em uma forma achatada menor, mas de diâmetro de 
cabeça maior. De maneira similar, o pedaço de material que irá formar o parafuso 
na máquina de trabalho a frio é preso firmemente com o pedaço de material que 
sobra, deixado em tamanho adequado. Uma matriz com o diâmetro de cabeça 
desejado rodeia essa extremidade exposta. Quando o martelo desce, faz com o 
que o material flua a frio para gerar uma cabeça redonda. Melhorias similares na 
orientação de grãos na cabeça são obtidas como descrito no relativo a laminação 
de roscas. Parafusos de diâmetro maiores que cerca de 3/4 in devem ser tratados 
termicamente antes de sua cabeça ser fabricada. Recortes hexagonais ou fendas 
Phillips são produzidos no processo de conformação a frio (ou a quente) de fa¬ 
bricação de cabeças. Superfícies hexagonais ou fendas de parafusos são usinadas 
mais tarde na cabeça do parafuso. 



FIGURA 15-17 

Porca com arruela prisioneira de 
travamento. (Cortesia de Cordova 
Bolt Inc., Buena Park, Calif., 90621.) 


15.6 RESISTÊNCIA DE PARAFUSOS PADRONIZADOS E 
PARAFUSOS DE MÁQUINA 

Parafusos de porca e parafusos de máquinas para aplicações estruturais ou ca¬ 
sos de cargas pesadas devem ser escolhidos com base na sua resistência de pro¬ 
va S p como definido nas especificações SAE, ASTM e ISO. Estas organizações 
definem graus ou classes para parafusos que especificam material, tratamento 
térmico e uma resistência mínima de prova para o parafuso. A resistência de 
prova S p é a tensão sob a qual o parafuso começa a apresentar deformação per¬ 
manente, e é próxima, porém inferior, à resistência de escoamento do material. 



(a) Roscas cortadas 



( b ) Roscas laminadas 


FIGURA 15-18 

Estruturas de grãos de roscas cortadas e laminadas. (Fonte: R. D. Barer e B. F. Peters, Why Metals Fail, p.23, Gordon e 
Breach, New York, 1970.) 
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Tabela 15-6 Especificações SAE e resistências de parafusos de aço 


Número de 
grau SAE 

Intervalo de 
diâmetro 
externo (in) 

Resistência 
mínima de 
prova (kpsi) 

Resistência 
mínima de 
escoamento (kpsi) 

Resistência 
mínima à 
tração (kpsi) 

Material 

1 

0,25-1,5 

33 

36 

60 

carbono baixo ou médio 

2 

0,25-0,75 

55 

57 

74 

carbono baixo ou médio 

2 

0,875-1,5 

33 

36 

60 

carbono baixo ou médio 

4 

0,25-1,5 

65 

100 

115 

carbono médio repuxado a frio 

5 

0,25-1,0 

85 

92 

120 

carbono médio, Q&T* 

5 

1,125-1,5 

74 

81 

105 

carbono médio, Q&T 

5,2 

0,25-1,0 

85 

92 

120 

baixo carbono martensítico, Q&T 

7 

0,25-1,5 

105 

115 

133 

aço-liga médio, Q&T 

8 

0,25-1,5 

120 

130 

150 

aço-liga médio, Q&T 

8,2 

0,25-1,0 

120 

130 

150 

baixo carbono martensítico, Q&T 


* Temperado e revenido. 


Grau 



O grau ou a classe de cada parafuso é indicado por marcas (ou pela sua ausência) 
na sua cabeça. A Tabela 15-6 mostra informações concernentes à resistência para 
diversos graus de parafusos SAE e a Tabela 15-7 mostra informação similar para 
parafusos métricos. As marcas de cabeça de cada grau ou classe são mostradas 
nas Figuras 15-19 e 15-20. 

15.7 PRÉ-CARGA DE JUNÇÕES EM TRAÇÃO 

Uma das aplicações primárias de parafusos e porcas é a de juntar peças em situa¬ 
ções tais que as cargas aplicadas colocam o parafuso ou os parafusos em tração, 
como mostrado na Figura 15-21. É prática comum pré-carregar a junta apertando 
os parafusos com suficiente torque para criar cargas de tração que se aproximam 
às respectivas resistências de prova. Para montagens carregadas de forma estáti¬ 
ca, uma pré-carga que gera uma tensão no parafuso de até 90% da resistência de 
prova é utilizada alguma vezes. Para juntas carregadas dinamicamente (carga de 
fadiga), uma pré-carga de 75% ou mais da resistência de prova é comumente uti¬ 
lizada. Assumindo que os parafusos sejam adequadamente dimensionados para 



FIGURA 15-19 

Marcas de cabeça em parafusos 
SAE. 


Tabela 15-7 Especificações métricas e resistências de parafusos de aço 


Número 
de classe 

Intervalo de 
diâmetro 
externo 
(mm) 

Resistência 
mínima 
de prova 
(MPa) 

Resistência 
mínima de 
escoamento 
(MPa) 

Resistência 
mínima 
à tração 
(MPa) 

Material 

4,6 

M5-M36 

225 

240 

400 

aço-carbono, médio ou 
baixo 

4,8 

M1.6-M16 

310 

340 

420 

aço-carbono, médio ou 
baixo 

5,8 

M5-M24 

380 

420 

520 

aço-carbono, médio ou 
baixo 

8,8 

M3-M36 

600 

660 

830 

carbono médio, Q&T 

9,8 

M1.6-M16 

650 

720 

900 

carbono médio, Q&T 

10,9 

M5-M36 

830 

940 

1040 

baixo carbono, 
martensítico,Q&T 

12,9 

Ml ,6-M36 

970 

1100 

1220 

liga, Q&T 
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Uma montagem parafusada em tração. 


resistir às cargas aplicadas, essas altas pré-cargas tornam pouco provável que os 
parafusos rompam em serviço se eles não quebrarem enquanto estão sendo tra- 
cionados (apertados). As razões para isso são sutis e requerem entendimento de 
como as elasticidades do parafuso e membros sendo unidos interagem quando o 
parafuso é apertado e quando a carga externa é aplicada mais tarde. 

A Figura 15-22 mostra um parafuso sujeitando uma mola, o que é análogo ao 
material sujeitado na Figura 15-21. Qualquer que seja o material sujeitado, este 
terá uma constante de mola e irá comprimir-se quando o parafuso for apertado. 
(O parafuso, também sendo elástico, irá se estender quando apertado.) Mostra¬ 
mos a mola como o material sujeitado na Figura 15-22a com a finalidade de 
exibir de forma exagerada seu encurtamento. Pela mesma razão, também postu¬ 
lamos um método incomum de tracionar o parafuso em questão. Parece como se 
tivéssemos colocado nossa chave de roda em lugar ignorado e, portanto, tido que 
recorrer ao Crusher Casey para que aguentasse a porca e a puxasse para baixo 
com uma força de 100 lbf, enquanto nos ocupávamos de interpor um pedaço de 
aço entre a porca e o plano de chão para servir como uma trava, como mostrado 
em (b). O parafuso agora possui uma pré-carga de tração de 100 lbf e a mola 
(isto é, o material) possui 100 lbf de pré-carga compressiva. Essa pré-carga per¬ 
manece na montagem mesmo depois que o Crusher é retirado em (c). A situação 
mostrada em (c) é idêntica àquela que resultaria se a porca tivesse sido apertada 
convencionalmente para comprimir a mola na mesma quantidade. 

A Figura 15-22<i mostra uma nova carga de 90 lbf aplicada ao parafuso. Ob¬ 
serve que a tração no parafuso é ainda 100 lbf, e assim o será, independentemente 
da carga externa aplicada, até que aquela carga exceda a pré-carga de prova de 



0 

0 

0 

0 

0 

0 

FIGURA 15-20 

Marcas de cabeça - parafusos 
métricos 




(a) 


(b) 


(c) 


(d) 


(e) 


FIGURA 15-22 

Pré-carregamento de uma união parafusada. 
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FIGURA 15-23 

Um parafuso pré-carregado 
comprimindo um cilindro ao qual 
cargas externas são aplicadas. 


100 lb deste caso. A Figura 15-22e mostra que uma carga maior que a pré-carga 
comprime a mola ainda mais, quebrando o contato entre a porca e o plano de 
base, e a tração no parafuso agora é igual à nova carga aplicada de 110 lb. Quan¬ 
do o parafuso e o material de junção são separados, como em (e), o parafuso as¬ 
sume toda a carga aplicada. Esse diagrama dá uma dica de por que a presença de 
uma pré-carga é vantajosa, especialmente quando a carga aplicada é variável com 
o tempo. Para compreender completamente o porquê, é preciso examinar mais a 
fundo o comportamento elástico da junta sob carga. 

A Figura 15-23 mostra um parafuso sujeitando um cilindro de seção trans¬ 
versal e comprimento conhecidos. Desejamos examinar as cargas, deflexões e 
tensões em ambos sob pré-carga e depois, quando uma carga externa é aplicada. 
A constante de mola de uma barra em tração é encontrada a partir da Equação de 
deflexão de uma barra de tração: 


5 = 


Fl 

AE 


(15.10a) 


e 


k 


F AE 

S “ Z 


(15.106) 


O material sujeitado contém, de modo geral, duas ou mais peças, e estas 
podem ser de diferentes materiais. Além disso, um parafuso extenso terá roscas 
sobre uma porção apenas de seu comprimento e, portanto, apresentará duas áreas 
de seção transversal. Essas seções de diferente rigidez atuam como molas que se 
combinam de acordo com a Equação 14.26, repetida aqui: 


1 


k 


total 




(15.26) 


Para um parafuso redondo de diâmetro d e comprimento de rosca carregada 
axialmente dentro do comprimento de zona sujeitada Z, como mostrado na Fi¬ 
gura 15-21, a constante de mola é 


1 

K 


AE 


l-h 

\E b 


l, 

A ,E b 



\E b 


K 


A ,K 

A bl + A , K 


(15.11a) 


onde A b é a área total de seção transversal, A, é a área sob tensão de tração do para¬ 
fuso e l s = (Z - Z,) é o comprimento do pedaço sem rosca. O comprimento da porção 
rosqueada é padronizado como o dobro do diâmetro do parafuso mais 1/4 in para 
parafusos de até 6 in de comprimento. Um adicional de 1/4 in de rosca é fornecido 
para parafusos mais longos. Parafusos mais curtos do que os comprimentos pa¬ 
dronizados de rosca são rosqueados tão próximo à cabeça quanto possível. 

Para o material de geometria cilíndrica da Figura 15-23 (ignorando as flan- 
ges), a constante de mola do material se torna 


h 


U 


A tn\ E\ A m 2 Ej 


4*i , 4Z 2 

K E> ef2 E 2 


(15.116) 


onde A m são as áreas efetivas dos materiais sujeitados e D ef são os diâmetros efe¬ 
tivos daquelas áreas. 

Se os materiais sendo sujeitados forem idênticos, 

Á m E m 


k, 


l 


(15.11c) 
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onde A m é a área efetiva do material sujeitado (ver também a Seção 15.8). Se A m 
puder ser definido como um cilindro sólido com diâmetro efetivo D ef , a Equação 
15.11c se torna 

nDl E 

K = (is.iM) 

Parafusos pré-carregados sob carga estática 

A Figura I 5-24a mostra um gráfico do comportamento carga-deflexão de ambos 
o parafuso e o material sujeitado em eixos comuns com o comprimento inicial to¬ 
mado como deflexão 8 zero. Observe que a inclinação da linha correspondente ao 
parafuso é positiva porque seu comprimento aumenta com o aumento da força. 
A inclinação da linha correspondente ao material é negativa, uma vez que o seu 
comprimento diminui com o aumento da força. O material é mostrado mais rígi¬ 
do que o parafuso, uma vez que a sua área é, em geral, maior e estamos assumin¬ 
do que o parafuso tem o mesmo material. A força agente no parafuso e material é 
a mesma enquanto ambos estiverem em contato. Uma vez que uma pré-carga F i é 
introduzida por aperto do parafuso, as deflexões do parafuso 8 b e do material 8 m 
são controladas pelas suas constantes de mola e atingem os pontos A e B nas suas 
respectivas curvas força-deflexão, como mostrado na Figura 15-24a. Com nossa 
hipótese de magnitudes relativas para k b e k m , o parafuso se estende mais (8 b ) que 
o encurtamento do material (8 m ). 

Quando uma força externa P é aplicada à junta da Figura 15-23, aparece 
uma deflexão adicional A8 introduzida tanto pelo parafuso quanto pelo material, 
como mostrado na Figura 15-24Z?. Essa deflexão deve ser a mesma em ambos, 
parafuso e material, a menos que a carga aplicada seja grande o suficiente para 
separar ajunta (isto é, P m > F t , como mostrado na Figura 15.22e). A deflexão 
adicional A8 cria uma nova situação de carga para o parafuso e o material, como 
mostrado na Figura 15.24 b. A carga no material é reduzida da quantidade P m e se 
move para baixo na linha de rigidez do material até atingir o ponto D, com um 
novo valor F m . A carga no parafuso é aumentada da quantidade P b e se move para 
cima ao longo da linha de rigidez do parafuso até chegar no ponto C, com um 
novo valor F h . Observe que a carga aplicada P é dividida em duas componentes, 
uma (P m ) absorvida pelo material e outra (P h ) absorvida pelo parafuso. 

P = P m +P b (15.12a) 




(a) Força de pré-carregamento e (b) Carga-deflexão e forças resultantes 

deflexões Iniciais 

FIGURA 15-24 

Efeitos causados pela pré-carga sobre o parafuso e material: (a) pré-carga e ( b ) 
carga aplicada. 
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* Se F m possui valor negativo, coloque F m = 
0, porque o material não pode suportar força 
de tração - irá separar-se. 


A carga compressiva F m no material passa a ser 

F = F - P : F > 0 * 

m i m m — 

e a carga de tração F b no parafuso se torna 

F b= F i + p h 


(15.12 6) 


(15.12c) 


Observe o que ocorreu como resultado da presença da pré-carga, F v A 
“mola” do material foi “enrolada para cima” sob pré-carregamento. Quaisquer 
cargas aplicadas são parcialmente suportadas pelo “desenrolar” dessa mola. Se 
a rigidez relativa do parafuso e do material forem as mostradas na Figura 15-24 
(ou seja, material mais rígido que o parafuso), então o material suporta a maior 
parte da carga aplicada e o parafuso sente pouca carga mais que a carga de pré- 
-carregamento inicial. Este é um aspecto que justifica a declaração feita anterior¬ 
mente de que “se o parafuso não falha em pré-carga, então provavelmente não 
falhará em serviço”. Existe uma outra razão para fazer disso uma verdade, e ela 
será discutida em uma seção adiante. 

Observe, contudo, que se a carga aplicada, P, é grande o suficiente para fazer 
com que a componente P m exceda a pré-carga, F { , então ajunta irá se separar e o 
parafuso irá suportar o valor integral da carga aplicada, P. O material não poderá 
mais contribuir no suporte da carga se ajunta for separada. Esta é uma razão pela 
qual as pré-cargas constituem uma porcentagem tão elevada da resistência de 
prova do parafuso. A fim de obter benefício completo da capacidade de compar¬ 
tilhamento de carga do material, a pré-carga deve ser alta. 

Podemos resumir a informação na Figura 15-24 da seguinte maneira: a mu¬ 
dança comum de deflexão Aô devida à carga aplicada, P, é 


Aô: 


P m 

k 


(15.13a) 


Pu = 


(15.136) 


Substituindo na Equação 15.12a, obtemos 


Pu = 


k.„ + k u 


ou 

P h =CP onde C = —(15.13c) 

k,n + k b 

O termo C é chamado de constante de rigidez da junta ou simplesmente de cons¬ 
tante da junta. Observe que C é em geral < 1, e se k b for pequeno quando com¬ 
parado a k m , C será uma pequena fração. Isso confirma o fato de que o parafuso 
verá apenas uma parte da carga aplicada. 

De maneira semelhante, 

p m =T k zir p = ^- c ) p (15 - 13í/) 

K b + K m 

Essas expressões para P b e P m podem ser substituídas nas Equações 15.126 e 
15.12c para obter as expressões das cargas no parafuso e material em termos da 
carga aplicada, P: 

F m =F i -(\-C)P (15.14a) 
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F, = F : + CP 


(15.14 b) 


A Equação 15.14Z? pode ser resolvida para a pré-carga F., necessária para 
qualquer combinação de carga aplicada P e máxima carga permissível (prova) do 
parafuso, desde que a constante de junta C seja conhecida. 

A carga P 0 requerida para separar a junta pode ser encontrada a partir da 
Equação 15.14a colocando F m igual a zero. 


Fj 

(i -c) 


(15.14c) 


O coeficiente de segurança à falha por separação de junta pode ser encontra¬ 
do a partir de 


AL 


L(l-C) 


(15.14c/) 


EXEMPLO 15-2 


Fixadores pré-carregados sob carga estática 


Problema Determine um tamanho adequado e um valor de pré-carga 
para a junta mostrada na Figura 15-23. Encontre seu coefi¬ 
ciente de segurança à falha por escoamento e separação. De¬ 
termine o valor ótimo de pré-carga como uma porcentagem 
da resistência de prova de maneira a maximizar os fatores de 
segurança. 

Dados As dimensões da junta são D = 1 in e l = 2 in. A carga aplicada 

éP = 2000 lb. 


Hipóteses Ambas as partes sujeitadas são de aço. Os efeitos das flanges 
na rigidez da junta serão ignorados. Uma pré-carga de 90% 
da resistência de prova do parafuso será aplicada em uma 
primeira tentativa. 


Solução Ver a Figura 15-25. 

1 Como ocorre com a maior parte dos problemas de dimensionamento, há variá¬ 
veis desconhecidas demais para que se possa resolver o número de equações 
necessárias em um passo. É preciso escolher valores iniciais para vários parâ¬ 
metros e utilizar iterações para encontrar uma solução adequada. Tivemos, na 
verdade, que fazer várias iterações para resolver este problema, mas iremos 
apresentar somente duas no intuito de ser breves. Assim, os valores utilizados 
aqui foram já aproximados a valores razoáveis. 

2 O diâmetro do parafuso é o valor principal a ser escolhido juntamente com a 
série de rosca e a classe de parafuso para definir a resistência de prova. Escolhe¬ 
mos parafusos de aço 5/16-18 UNC-2A de classe SAE 5.2. (Esta, na verdade, 
foi nossa terceira escolha). Para um comprimento sujeitado de 2 in, assumimos 
um comprimento de parafuso de 2,5 in, de maneira a prover um tamanho de 
protuberância suficiente. A pré-carga é tomada como 90% da resistência de pro¬ 
va, como assumido acima. 

3 A Tabela 15-6 mostra que a resistência de prova deste parafuso é de 85 kpsi. A 
área sob tração obtida a partir da Equação 15.1a vale 0,052 in * 1 2 3 . A pré-carga é, 
então, 

L = 0,9 S p A, = 0,9(85000)(0,052431) = 4011 lb (a) 



Um parafuso pré-carregado 
comprimindo um cilindro ao qual 
cargas externas são aplicadas. 






























888 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


4 Detemine os comprimentos de rosca l rosca e comprimento sem rosca l s do parafu¬ 
so como mostrado na Figura 15-21: 

Lsca =2 d + 0,25 = 2(0,3125) + 0,25 = 0,875 in 

(b) 

h = Aparafuso ~ Lsca = 2,5 - 0,875 = 1,625 in 

a partir do qual podemos determinar o comprimento de rosca I t dentro da 
zona de sujeição: 

l,=l-l s = 2,0 -1,625 = 0,375 in (c) 


5 Determine a rigidez do parafuso a partir da Equação 15.1 la. 

l s _ 0,375 1,625(4) 

K A,E + A b E 0,05243(30£6) + rt (o,3125) 2 (30£6) 

k b = l,059E61b/in (d) 


6 O cálculo da rigidez do material sujeitado é simplificado neste exemplo pelo 
fato de termos um diâmetro relativamente pequeno. Podemos assumir, neste 
caso, que o cilindro inteiro de material é comprimido pela força do parafuso. 
(Iremos em breve analisar o problema da determinação da área sujeitada no 
contínuo.) A rigidez do material, a partir da Equação 15.1 ld, é 


L = 


n(D 2 -d 2 ) Em 7t(l,0 2 -0,312 2 )(30£6) 
4 T “ 4 2,0 


= 1.063E7 lb/in (e) 


7 O fator de rigidez da junta, calculado a partir da Equação 15.13c, é 


C = 


K 

K + K 


1.059E6 

1,063£7 + 1,059£6 


0,09056 


(/) 


8 As porções da força aplicada, P, sentidas pelo parafuso e material sujeitado po¬ 
dem ser encontradas agora a partir da Equação 15.13. 


P b = CP = 0,09056(2000) = 181 lb 

P m = (l - C)P = (l - 0,09056)(2000) = 1819 lb 


(g) 


9 Determine as forças agentes no parafuso e material após a aplicação da força P. 


F b = F, +P b = 4011 + 181 = 4192 lb 
F m ^F i -P m = 4011-1819 = 2192 lb 


(h) 


Observe quão pouco da carga aplicada se adiciona à pré-carga no parafuso. 
10 A máxima tensão de tração no parafuso é 


= 4192 

A t ~ 0,052431 


79953 psi 


(0 


Observe que nenhum fator de concentração de tensão é aplicado, porque 
temos carregamento estático. 

11 Esta é uma situação unidimensional, portanto a tensão principal e a tensão equi¬ 
valente de von Mises são idênticas à tensão de tração aplicada. O coeficiente de 
segurança contra escoamento é então 


N„ 



92000 

79953 


1,15 


0 ') 


A resistência ao escoamento é encontrada a partir das Tabela 15-6 e 15-7. 
12 A carga necessária para separar ajunta e o coeficiente de segurança contra a 
separação da junta são encontrados a partir das Equações 15.14c e 15.14c/. 
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p F , = 4011 

0 (l-C) (1 -0,09056) 


= 4410 lb 


(k) 




Pg 4410 

P 2000 


(0 


13 O coeficiente de segurança contra separação é aceitável. O coeficiente de segu¬ 
rança ao escoamento é baixo, mas isso deve ser esperado, uma vez que o para¬ 
fuso é deliberadamente pré-carregado a um nível próximo a sua resistência ao 
escoamento. 

14 O modelo foi resolvido para todo o intervalo de possíveis pré-cargas desde zero 
até 100% da resistência de prova e ambos os coeficientes de segurança foram 
plotados contra a porcentagem de pré-carga. Os resultados são mostrados na 
Figura 15-25. O coeficiente de segurança à separação aumenta de maneira li¬ 
near com o aumento da pré-carga, porém é < que 1 até que a pré-carga exceda 
cerca de 40% da resistência de prova. No mínimo, essa quantidade de pré-carga 
é necessária para manter ajunta fechada sob a carga aplicada. O coeficiente de 
segurança ao escoamento é alto para valores baixos de pré-carga e decresce de 
forma não linear com o aumento da pré-carga. As duas linhas se cruzam a um 
valor de pré-carga de cerca de 65% da resistência de prova, no ponto A. Essa 
pré-carga dá uma solução para o problema em questão uma vez que equilibra 
os coeficientes de segurança contra ambos os modos de falha em um valor de 
1,6. Contudo, se o objetivo é proteger ajunta contra possíveis sobrecargas, 
então uma pré-carga é melhor. No ponto B, o coeficiente de segurança contra 
sobrecarga é de 2,2, e há ainda 15% de reserva contra escoamento durante a 
pré-carga, como mostrado pelas equações anteriores. 

15 O projeto recomendado é, portanto, de um parafuso 5/16-18 UNC-2A, grau 5.2, 
de comprimento 2,5 in, pré-carregado a 65% da resistência de prova com uma 
força inicial de 

F : = 0,90S p 4 = 0,90(85000)(0,052431) = 4011 lb (m) 

16 Os arquivos EX15-02 estão no CD-ROM. 



FIGURA 15-25 

Coeficientes de segurança contra pré-carga para parafuso carregado estaticamente no Exemplo 15-2. 
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* A equação 15.15c foi ajustada ao dado 
de concentração de tensão referido pela 
regressão linear [16], O coeficiente de cor¬ 
relação é r 2 = 0,91. 


Parafusos pré-carregados sob carga dinâmica 

A importância da pré-carga é ainda maior em uniões carregadas dinamicamente 
que em juntas carregadas estaticamente. Considere novamente ajunta mostrada 
na Figura 15-23, sendo que a força aplicada, P, é uma função do tempo, variando 
entre um mínimo P mm e um máximo P mal , ambos positivos. Uma situação bastan¬ 
te comum é aquela de uma força flutuante (P min = 0), como no caso de um vaso de 
pressão cuja carga varia de zero a um máximo. 

A Figura 15-26 mostra o diagrama carga-deflexão de uma união parafusada 
submetida a uma carga variada. Quando a força variada desce a zero, o diagrama 
se parece com a Figura 15-26a, isto é, somente com a pré-carga estática presente. 
Quando a carga aumenta até o máximo, o diagrama se parece com o da Figura 
15-26/?. P max é dividida entre parafuso e material da mesma maneira que no caso 
do carregamento estático da Figura 15-24. O parafuso percebe apenas uma parte 
da carga variada devido à presença da pré-carga, o que faz com que o material ab¬ 
sorva o grosso das oscilações de carga. Isso reduz drasticamente as tensões alter- 
nantes de tração no parafuso em relação ao que seriam se não fosse a presença da 
pré-carga. As oscilações de carga compressiva no material não são importantes 
no que tange à falha por fadiga, que se deve sempre a tensões de tração. 

As forças média e alternada sentidas pelo parafuso são 

F - F »- F ’ F - F » +F i n < 1Wl 

C ah — 2 ’ ^ mídia ~ rj (15.15a) 

sendo F b calculado a partir da Equação 15.14/? com P = P max . 

As tensões média e alternada no parafuso são 

o a = K f F ^, a n = K Jm (15.15/?) 

onde A t é a área sob tensão de tração do parafuso, obtida da Tabela 15-1 ou 15-2, 
K f é o fator de concentração de tensões à fadiga para o parafuso:* 

Kf = 5,7 + 0,6812cí d em polegadas 
ou (15.15c) 

Kj = 5,7 + 0,02682rí d em mm 

onde d é o diâmetro nominal da rosca. Esta relação se baseia nos dados do tes¬ 
te de fadiga tanto de roscas cortadas quanto laminadas, que demonstram que a 
concentração de tensão nas roscas varia com o diâmetro do parafuso de cerca 
de 5,7, para uma rosca de 0,25 polegada de diâmetro, até 9 para uma rosca de 5 
polegadas de diâmetro 1161 . K fm é o fator de concentração para as tensões médias. 



FIGURA 15-26 

Efeitos no parafuso e material causados por carga variada entre zero e P max . 
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obtido da Equação 6.17. Observe que K fm será em geral 1,0 para parafusos pré- 
-carregados. 

A tensão resultante da pré-carga, F t , é 

°i= K fm^ (15 ' 15úí) 

Peterson 1 ' relata que cerca de 15% das falhas de parafusos ocorre nos filetes 
sob a cabeça, 20% no final das roscas no corpo do parafuso e cerca de 65% na 
rosca de face da porca. A Tabela 15-8 mostra alguns valores sugeridos de fatores 
de concentração de tensões à fadiga nessas localidades para parafusos de roscas 
cortadas ou laminadas. Roscas laminadas têm menores fatores de concentração 
de tensão devido à orientação favorável dos grãos [16 7| . Parafusos com alta resis¬ 
tência geralmente têm roscas laminadas. 

As tensões calculadas a partir da Equação 15.15 necessitam ser compara¬ 
das a um conjunto de parâmetros de resistência do material em um diagrama de 
Goodman modificado, como discutido na Seção 6.11. O limite de resistência à 
fadiga pode ser calculado pelos métodos da Seção 6.6 usando um fator de aca¬ 
bamento de usinagem para os casos de roscas laminadas ou usinadas. Isso será 
demonstrado em um exemplo. O coeficiente de segurança à falha por fadiga pode 
ser calculado sem desenhar o diagrama de Goodman, simplesmente utilizando a 
Equação 13.34i>, repetida aqui com um novo número. 


r S g (S,„-G,) 

f S e (a m -o,) + S ul a, 


(15.16) 


A importância das altas pré-cargas para a redução dos efeitos dos carrega¬ 
mentos de fadiga deve ficar clara a partir da discussão anterior. Se nenhuma pré- 
-carga fosse aplicada à junta, as cargas média e alternada e as tensões sentidas 
pelo parafuso aumentariam por um fator 1/C, que é potencialmente um número 
grande, já que C é geralmente pequeno e sempre menos do que 1. 


EXEMPLO 15-3 


Fixadores pré-carregados em carregamento dinâmico 


Problema Repita o Exemplo 15-2 com uma carga variada aplicada à 
junta. Determine um tamanho adequado para o parafuso e 
pré-carga para a junta da Figura 15-23. Encontre os coefi¬ 
cientes de segurança contra fadiga, escoamento e separação. 
Determine a pré-carga ótima como uma porcentagem da 
resistência de prova de modo a maximizar os coeficientes de 
segurança à fadiga, escoamento e separação. 

Dados As dimensões da junta são D = 1 in e l = 2 in. A carga aplicada 

varia entre P = 0 e P = 1000 lb. 


Hipóteses O parafuso possui roscas laminadas. As duas partes sujeita¬ 
das são de aço. Os efeitos das flanges na rigidez da junta serão 
ignorados. Uma pré-carga de 90% da resistência de prova 
será aplicada como primeira tentativa. Use 99% de confiabili¬ 
dade e temperatura de operação de 300°F. 

Solução Ver as Figuras 15-27 a 15-29. 


PI 2 PI 2 

n i 



FIGURA 15-23 Repetida 

Um parafuso pré-carregado 
comprimindo um cilindro ao qual 
cargas externas são aplicadas. 
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1 Novamente, há variáveis desconhecidas demais para que se resolvam as equa¬ 
ções necessárias de uma única vez. É precio escolher valores tentativamente 
para vários parâmetros e utilizar iterações para determinar uma solução ade¬ 
quada. De fato, fizemos várias iterações para resolver este problema, mas apre¬ 
sentaremos somente uma dessas iterações dado nosso interesse em abreviar a 
solução. Os valores tentativos apresentados aqui já foram, portanto, ajustados a 
valores razoáveis. 

2 O diâmetro do parafuso é o principal valor a ser escolhido juntamente com a 
série de rosca e a classe do parafuso, para que se possa definir a resistência de 
prova. Escolhemos um parafuso de aço 5/16-18 UNC-2A de classe SAE 5.2 ba¬ 
seado na sua adequabilidade para carregamento estático demonstrada no Exem¬ 
plo 15-2, similar a este. Para um comprimento de sujeição de 2 in, pressuponha 
um comprimento de parafuso de 2,5 in para permitir suficiente protuberância 
para inserção da porca. Supomos que a pré-carga seja 90% da resistência de 
prova. 

3 A resistência de prova, área sob tensão de tração, pré-carga, rigidez do parafu¬ 
so, rigidez do material e constante da junta são todos iguais aos calculados no 
Exemplo 15-2 para um fator de 90% de pré-carga. Ver esse exemplo para deta¬ 
lhes. Em resumo: 


S p = 85 kpsi A, = 0,052431 in 2 F t = 4011 lb 

k b = 1,059£6 lb/in k m = 1,063£7 lb/in C = 0,09056 


(a) 


4 As porções do valor de pico da carga variada P sentidas pelo parafuso e ma¬ 
terial sujeitado, bem como as cargas resultantes no parafuso e material após a 
aplicação da carga, são encontradas da mesma forma que no exemplo anterior, 
mas o pico de carga aqui é menor: 


P b = 91 lb P m = 909 lb 

F b = 41021b F m = 31021b 


(b) 


5 Como essas cargas são variadas, precisamos calcular as componentes média e 
alternante da força sentida pelo parafuso. A Figura 15-27 mostra o diagrama 



Forças dinâmicas no parafuso e material do Exemplo 15-3: desenhado em escala. 
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de carga-deflexão para este problema, desenhado em escala, com as forças 
aplicadas indicadas anteriormente. A onda senoidal rasa entre a linha A de força 
inicial e a linha B de máxima força no parafuso é a única carga variada sentida 
pelo parafuso. As forças média e alternante são, portanto. 


F - F ^A 

a, ‘ 2 


f 

media 


F„+F, 


4102-4011 

2 

4102 + 4011 
2 


= 45,3 lb 


= 4056,2 lb 


(c) 


Observe quão pouco da força, que varia entre 0 e 1000 lb, é sentida pelo 
parafuso. 

6 As tensões média e alternada no parafuso são: 



45,3 

0,052431 


864 psi 


o 


m nom 


média 

A 


4056,2 

0,052431 


77364 psi 


(d) 


7 O fator de concentração de tensões à fadiga para uma rosca deste diâmetro é 
determinado na Equação 15.5c, e o fator de concentração para as componentes 
médias de tensão, K fm , na Equação 6.17. 

K f = 5,7 + 0,6812 cl = 5,7 + 0,6812(0,3125) = 5,9 

II S y - K f (T a 

Se K f entã0: = I | , '° m 

Fm 

| " l nom | 

K f cr = K f cr + cr = 5,9|864 + 773641 = 462548 psi 

j | muxnom \ J \ u nom m nom \ I I 


462548 psi >S V = 92000 psi 


K 


A - 


92000-5,9(864) 


fm 


77364 


= 1,12 


8 As tensões locais média e alternada no parafuso são, portanto: 

F, = K f a am = 5,9(864) = 5107 psi 

= K fm a mnom = 1,12(77364) = 86893 psi 

9 A tensão correspondente à pré-carga inicial é 

4011 


=K * A =U2 


0,052431 


= 85923 psi 


(e) 


(/) 


(g) 


10 Um limite de resistência à fadiga deve ser encontrado para este material. Utili¬ 
zando os métodos da Seção 6.6, encontramos 

S e = 0,5 S u , = 0,5(120000) = 60000 psi ( h) 


s = c c c c c s 

^ e ^carreg ^tamanho ^ supetf ^ temp conf e 


0,70(0,995)(0,76)(l)(0,8l)(60000) = 25726 psi 


(0 


sendo que os fatores de redução de resistência são obtidos de tabelas e fórmu¬ 
las na Seção 6.6 para, respectivamente, carregamento axial, tamanho de para¬ 
fuso, acabamento de usinagem, temperatura ambiente e 99% de confiabilidade. 














894 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 


11 A resistência à fadiga corrigida e a resistência à tração são usadas na Equação 
15.16 para determinar o coeficiente de segurança para a linha de Goodman. 

S.( a m -<*,) + S al a B 

25837(120000 -85923) 

25726(86893 - 85923) + 120000(5107) ” ’ 



O diagrama de Goodman modificado para este estado de tensão é mostrado 
na Figura 15-28. 

12 A tensão estática no parafuso após o escoamento local inicial e o coeficiente de 
segurança contra o escoamento são: 


a. = 



4102 
0,045 36 


78227 psi 


S y 92000 
a b ~ 78227 


1,18 


(*) 


13 A pré-carga requerida para obtenção desses coeficientes de segurança é 

F, = 0,90S p A f = 0,90(85000)(0,052431) = 4011 lb (/) 


14 O coeficiente de segurança contra a separação da junta é encontrado a partir da 
Equação 15.14 í/. 


AL 


F, 

P(l-C) 


4011 


1000(1-0,09056) 


= 4,4 


(m) 


15 Os coeficientes de segurança à fadiga e separação são aceitáveis. O coeficiente 
de segurança ao escoamento é baixo, mas ainda é aceitável, uma vez que o pa¬ 
rafuso da porca está sendo deliberadamente pré-carregado a um nível próximo à 
sua resistência de escoamento. 

16 O modelo foi resolvido para o intervalo completo de pré-cargas desde 0 a 100% 
da resistência de prova e os coeficientes de segurança foram plotados contra a por¬ 
centagem de pré-carga. Os resultados são mostrados na Figura 15-29. Observe que 
os coeficientes de segurança à fadiga e abertura da junta são < 1 a menos de 40% 
de pré-carga, ponto no qual a pré-carga se torna efetiva em manter ajunta fechada. 
O coeficiente de segurança à fadiga permanece essencialmente constante quando 

a pré-carga é aumentada acima dos 40%, porém o coeficiente de segurança refe- 



FIGURA 15-28 

Diagrama de Goodman modificado para o Exemplo 15-3. 
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pré-carga como % decimal da resistência de prova 

FIGURA 15-29 

Coeficiente de segurança versus pré-carga para parafuso carregado dinamicamente 
no Exemplo 15-3. 


rente à separação da junta aumenta linearmente com o aumento da pré-carga. Para 
proteger ajunta parafusada contra possíveis sobrecargas, é desejável que se utilize 
a máxima pré-carga não causadora de escoamento no parafuso, quando este é 
apertado. Neste exemplo, o pré-carregamento a 90% da carga de prova do parafu¬ 
so produz uma margem de sobrecarga de N sepa ão = 4,4 em A, com uma reserva de 
18% contra o escoamento durante a pré-carga (N y =1,18 em Cj, juntamente com 
um coeficiente de segurança contra falha por fadiga N f = 1,38 em B. 

17 O projeto recomendado é, então, de um parafuso 5/16-18 UNC-2A, de grau 5.2 
e comprimento 2,5 in, carregado a 90% da resistência de prova com uma força 
de 4011 lb. Observe que este pequeno parafuso pré-carregado suportará meia 
tonelada de carga variada! Os arquivos EX15-03 estão incluídos no CD-ROM. 


15.8 DETERMINAÇÃO DO FATOR DE RIGIDEZ DE JUNTA 

Na discussão prévia, por simplicidade, a seção transversal do material sendo sujei¬ 
tado foi assumida como sendo um cilindro de pequeno diâmetro, como mostrado 
na Figura 15-23. Uma situação mais realista é mostrada na Figura 15-21, na qual 
os materiais sendo unidos constituem um meio contínuo que se estende bastante 
além da região de influência do parafuso. De fato, a maior parte das junções terá 
certo número de parafusos distribuídos sobre a superfície sujeitada. (Quando o pa¬ 
drão de parafuso é circular, a circunferência na qual as linhas de centro dos para¬ 
fusos se localizam é chamada de círculo de parafusos). A questão então a respon¬ 
der é: que quantidade de material sujeitado deve ser incluída no cálculo da rigidez 
do material k m , valor este requerido para determinar o fator de rigidez de junta Cl 
A distribuição de tensão dentro do material sob o parafuso possui uma geo¬ 
metria complexa. O problema foi estudado por muitos pesquisadores 17 8 91 e o cál¬ 
culo preciso da distribuição de volume sob tensão é bastante complicado e mais 
bem feito com FEA. A tensão de compressão no material é (como esperado) mais 
alta diretamente sob o parafuso e cai à medida que nos afastamos lateralmente da 
linha de centro do parafuso (CL). A certa distância lateral da linha CL, a tensão 
compressiva na interface da junta cai a zero e, a partir desse ponto, ajunta tende 
a se separar, uma vez que não pode suportar tensões de tração. 
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FIGURA 15-30 

Análise por elementos finitos da distribuição de tensões e deformação dentro da 
zona de sujeição de uma conexão por parafuso. 1101 


A Figura 15-30 mostra os resultados de um estudo de análise por elementos 
finitos (FEA) da distribuição de tensões em uma junta sanduíche de duas partes 
sujeitadas com um único parafuso pré-carregado. [10 ' UJ Apenas uma metade do 
sanduíche é analisada devido à sua simetria axial. A linha de centro vertical do pa¬ 
rafuso está à esquerda da borda esquerda de cada diagrama. A distribuição de ten¬ 
sões ao redor do parafuso às vezes é modelada com a forma de um cone truncado 
em forma de barril 1121 , cone-frusta, como visto na Figura 15-30a. A Figura 15-30/? 
mostra a geometria deformada e exagera de forma deliberada a dimensão vertical 
para exibir as pequenas deflexões na zona de sujeição e de separação, claramente 
visível na metade direita da junção. Alguns estudos indicaram que um cone com 
ângulo ([> = 30° produz uma aproximação razoável do volume tensionado. 112,131 
A constante de mola do material para um parafuso de máquina ou parafuso de 
cabeça pode ser estimada de maneira similar. Essas abordagens fornecem apenas 
resultados aproximados e não serão usadas. Outros 113,14,151 fizeram análises por 
elemento finito da junta parafusada que fornecem melhores estimativas desse 
comportamento. Apresentamos um deles. 

Cornwell 1151 fez um extenso estudo de FEA da rigidez de parafuso e junta 
de 4.424 combinações diferentes para quatro parâmetros de junta: diâmetro do 
parafuso, espessura da junta, espessuras de placas individuais e várias combina¬ 
ções de materiais de placas. Esse estudo também incluía os efeitos de deflexão da 
cabeça do parafuso, que pode ser muito maior que a rigidez teórica do parafuso 
prevista pela equação 15.1 la. A deflexão da cabeça pode ser incluída pelo uso da 
seguinte equação para rigidez do parafuso, em vez da equação 15.1 la. 




A,A, 

M+M 


E„ 


(15.17) 


Cornwell adequou equações empíricas aos dados da análise por elemento 
finito, que, tomados juntos, calculam a constante C da rigidez da junta como uma 
função de diâmetro do parafuso d, comprimento sujeitado 1, espessura relativa da 
placa das duas partes sujeitadas e os dois módulos de elasticidade E dos mate¬ 
riais sujeitados. As equações empíricas estão de acordo com os dados de FEA de 
todos os modelos com um erro médio de 0,6% e possuem um coeficiente de cor¬ 
relação com os dados de 0,9998. Essa abordagem evita a necessidade de estimar 
a rigidez do material k m na zona de engate para determinar C, como foi feito nos 
dois exemplos anteriores e em todos os outros métodos referidos aqui. O valor 
de C pode ser usado diretamente nas Equações 15.14 para determinar as cargas 
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no parafuso e no material e o fator de segurança da junta contra separação. Suas 
equações são válidas para quaisquer combinações de materiais cujos módulos de 
Young estejam em meio àqueles de aço e alumínio. 

Cornwell define uma razão de aspecto de junta j como o diâmetro do parafu¬ 
so d sobre o comprimento sujeitado I. 



(15.18a) 


uma chapa para a razão do módulo do parafuso r como: 

.. _ material 

F 

u bolt 


e a razão de espessura da chapa t 


t 


T l 

t l + t h 


(15.18h) 


(15.18c) 


onde T L é a espessura da chapa do módulo de Young mais baixo e T H é a espessu¬ 
ra da chapa do módulo de Young mais alto. 


Juntas com duas chapas do mesmo material 

O estudo de Cornwell investigou juntas com razões de aspecto da junta j variando 
de 0,1 para 2,0 e razões de módulo de chapa para parafuso r variando de 0,35 para 
chapas de alumínio e parafusos de aço para 1,0 se ambos forem de aço. O efeito da 
variação na razão de módulo de chapa para parafuso r no fator C da junta foi anali¬ 
sado. Os dados da FEA resultante foram curvados para produzir uma expressão para 
C versus r sobre as variações apontadas acima para o caso de materiais na junta. 

C r = p/ +p 2 r 2 +p l r + p 0 (15.19) 

onde os coeficientes p l são dados na Tabela 15-8 como uma função de j. 

Para uma junta com os mesmos materiais, C = C r . Para uma junta de dois ma¬ 
teriais diferentes, o fator C, deve ser calculado separadamente para cada material. 
C H e C L representam fatores de junta para a mesma conexão feitos inteiramente 
do material do alto ou do baixo módulos, respectivamente. 


Tabela 15-8 

Parâmetros de rigidez para a Equação 15.19 1151 


j 

Po 

Pi 

Pz 

Pi 

0,10 

0,4389 

-0,9197 

0,8901 

-0,3187 

0,20 

0,6118 

-1,1715 

1,0875 

-0,3806 

0,30 

0,6932 

-1,2426 

1,1177 

-0,3845 

0,40 

0,7351 

-1,2612 

1,1111 

-0,3779 

0,50 

0,7580 

-1,2632 

1,0979 

-0,3708 

0,60 

0,7709 

-1,2600 

1,0851 

-0,3647 

0,70 

0,7773 

-1,2543 

1,0735 

-0,3595 

0,80 

0,7800 

-1,2503 

1,0672 

-0,3571 

0,90 

0,7797 

-1,2458 

1,0620 

-0,3552 

1,00 

0,7774 

-1,2413 

1,0577 

-0,3537 

1,25 

0,7667 

-1,2333 

1,0548 

-0,3535 

1,50 

0,7518 

-1,2264 

1,0554 

-0,3550 

1,75 

0,7350 

-1,2202 

1,0581 

-0,3574 

2,00 

0,7175 

-1,2133 

1,0604 

-0,3596 
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Juntas com duas chapas de diferentes materiais 

A Figura 15-31 resulta de uma amostra representativa de dados de cálculos de 
FEA da relação entre a constante C da junta e a razão de espessura da chapa t. 
Uma família de curvas polinomiais é ajustada aos dados para cada um dos inú¬ 
meros valores da razão de aspecto da junta j. Essas curvas são definidas pelas 
expressões: 

C, = q 5 t 5 + q 4 t 4 + q 3 f 3 + q 2 f + q-f + q 0 (15.20a) 

C t = q 2 i + q 2 f + q x t + q 0 (15.20b) 

onde a Equação 15.20a é usada apenas para o caso da razão de aspecto da junta 
7 = 0,1, e a Equação 15.20 b se aplica a todos os outros valores de j. Os valores 
para os coeficientes q i para várias razões de aspecto de junta são mostrados na 
Tabela 15-9. 

Estas são funções não lineares, mas a relação com j entre os membros da 
família de curvas na Figura 15-31 é também não linear, como evidenciado pelas 
diferentes formas das curvas de C versus t para diferentes j. Para simplificar o uso 
desses dados em um cálculo de C para vários valores de j, Cornwell cria um fator 
de correção que conta tanto para a forma quanto para a magnitude do desvio do 
real fator de rigidez da junta a partir da linha reta entre C H e C L na Figura 15-31. 
A forma do fator de correção é dada pelas Equações 15.20, e a amplitude, pela 
Equação 15.21. 

_ e <0,0598(lnj) 3 + 0,1385(ln f) 2 - 0,4350(ln j) - 2,3516 (15.21) 

As funções linearizadas são mostradas apenas para duas curvas (j = 0,1 e 
j = 0,5) para reduzir a aglomeração na figura. O parâmetro a é mostrado em cada 
uma dessas duas curvas e representa o desvio máximo entre a curva real e a linha 
reta entre suas extremidades. Essas extremidades são denominadas C H e C L e 
representam, respectivamente, o caso de 100% de material de alto módulo e de 
100% de material de baixo módulo na junta. Esses valores são necessários para 
o cálculo final de forma que definem a inclinação e o intercepto de cada curva 



Família de curvas da constante da junta C versus razão da espessura da chapa t e 
razão de aspecto da junta / 1151 
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Tabela 15-9 Parâmetros de rigidez para a Equação 15.20 1151 


j 9» <h i 1 3 «4 

‘h 


0,10 

0,0079 

17,040 

-92,832 

202,44 

0,20 

0,1010 

8,5465 

-24,166 

15,497 

0,30 

0,0861 

8,2344 

-22,274 

13,963 

0,40 

0,0695 

8,0297 

-20,727 

12,646 

0,50 

0,0533 

7,8676 

-19,357 

11,457 

0,60 

0,0372 

7,6705 

-17,951 

10,262 

0,70 

0,0197 

7,3030 

-16,235 

8,9273 

0,80 

0,0029 

6,9893 

-14,737 

7,7545 

0,90 

-0,0123 

6,7006 

-13,363 

6,6784 

1,00 

-0,0265 

6,4643 

-12,188 

5,7481 

1,00 

-0,0524 

5,7363 

-9,3326 

3,6348 

1,50 

-0,0678 

5,0674 

-7,0322 

2,0107 

1,75 

-0,0763 

4,5187 

-5,1590 

0,6861 

2,00 

-0,0784 

3,9617 

-3,5248 

-0,3956 


linearizada. Os valores de C H e C L são calculados com a Equação 15.19, usando a 
chapa para as razões de módulo do parafuso da Equação 15.1 8b para os materiais 
de alto e baixo módulos da chapa, respectivamente. 

Uma vez que os valores de C H , C L , C f e a são encontrados, a constante C da 
junta é encontrada como uma função desses parâmetros e a razão de espessura 
da chapa t de: 

C = C H + (t + aC,)(C L - C H ) (15.22) 

O valor de C pode então ser usado nas Equações 15.14. A rigidez de material k m 
pode ser encontrada a partir da Equação 15.13c, conhecendo C e usando k b da 
Equação 15.17. 

Juntas com retentores 

As gaxetas são utilizadas em juntas onde são necessários retentores de pressão. 
Há diferentes estilos de gaxetas, que podem ser divididas em duas classes ge¬ 
rais: confinadas e não confinadas. As Figuras 15-32a e 1 5-32/? mostram duas 
variações de gaxetas confinadas, uma delas sendo um anel O. Todas as gaxetas 
confinadas permitem que as faces duras das partes engajadas fiquem em contato, 
e isso faz com que ajunta se comporte como uma junta sem gaxeta em termos da 
sua constante de mola k m . Os procedimentos mostrados anteriormente podem ser 
utilizados para estimar k m de gaxetas confinadas. 

Juntas de gaxetas não confinadas, como mostrado na Figura 15-32c, se ca¬ 
racterizam por possuir a gaxeta relativamente mole separando por completo as 
superfícies de engajamento. A gaxeta, então, contribui para a constante de mola 
da junta. A constante de mola da gaxeta k g pode ser combinada com as constantes 
das partes engajadas na Equação 13.2b para determinar uma constante de mola 
efetiva k m para o conjunto. Os módulos de elasticidade de diversos materiais de 
gaxetas são mostrados na Tabela 15-11. 

A exceção das gaxetas feitas de cobre e de cobre asbesto na Tabela 15-11, 
os módulos típicos de gaxetas são tão baixos que dominam a Equação 13.2b e 
essencialmente determinam a rigidez da junta. Nesses casos, não é necessário 
resolver a Equação 13.2b, e k m pode ser posto igual a k g . Com gaxetas de cobre 



(a) Gaxeta confinada 



(b) Anel O confinado 


mn 



(c) Gaxeta não confinada 

FIGURA 15-32 

Gaxetas confinadas e não 
confinadas. 
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Tabela 15-10 Módulo de elasticidade de algu 

Fonte: Referência 7 com permissão de McGraw-Hill, Inc., 

ns materiais de gaxeta 

, New York 


Módulo de elasticidade 

Material 

psi 

Mpa 

Cortiça 

12,5£3 

86 

Asbesto comprimido 

70£3 

480 

Cobre asbesto 

13,5£6 

93 £3 

Cobre (puro) 

17,5£6 

121 £3 

Borracha pura 

10£3 

69 

Enrolamento em espiral 

41 £3 

280 

Teflon 

35£3 

240 

Fibra vegetal 

17£3 

120 


asbesto ou cobre (ou qualquer outra gaxeta de material rígido, não confinado), a 
rigidez da gaxeta pode ser suficientemente alta para requerer que se calcule k m 
utilizando a Equação 13.2 b. Utilize uma área para o material de gaxeta consisten¬ 
te com a zona de sujeição completa, no nível da gaxeta, para estimar k g . 


EXEMPLO 15-4 


Determinação da rigidez do material e da constante de junta 


Problema 


Dados 


Hipóteses 

Solução 


Uma câmara de pressão é selada por uma gaxeta sujeitada 
por meio de oito parafusos pré-carregados. Determine a rigi¬ 
dez do material e a constante de junta para os dois projetos 
do conjunto mostrados na Figura 15-33, um com uma gaxeta 
confinada e outro com uma não confinada. Também determi¬ 
ne as cargas sentidas pelos parafusos e material. 

O diâmetro do cilindro D p = 4 in. O diâmetro do cilindro de 
parafusos é D bc = 5,5 in. Diâmetro externo da flange D f = 7,25 
in. Os oito parafusos tipo 3/8-16 UNC são igualmente espa¬ 
çados no círculo de parafusos. O comprimento sujeitado l da 
junta é 1,5 in. A espessura da gaxeta é 0,125 in. A pressão no 
cilindro é de 1500 psi. Todas as partes são de aço. 

O material da gaxeta é borracha. 

Yer a Figura 15-33. 


1 A Figura 15-33 mostra dois projetos alternativos de gaxeta para ajunta, na 
mesma vista para economizar espaço. Qualquer que seja o projeto utilizado, 
sua configuração de gaxeta está presente em ambos os lados da linha de centro. 
Não se confunda com o desenho de duas gaxetas diferentes, para topo e fundo; 
apenas uma delas será utilizada na montagem final. Lidaremos primeiro com a 
configuração de gaxeta confinada. 

2 As forças nos parafusos individuais podem ser encontradas a partir do valor co¬ 
nhecido de pressão e das dimensões do cilindro, assumindo que todos parafusos 
compartilhem a carga igualmente. A força total na tampa de extremidade é 
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Placa de extremidade de vaso de pressão com parafusos pré-carregados dispostos 
em círculo. 


KD; n (4) 2 

P tolal = pA = p— p - = 1500-^- = 18850 lb 


(a) 


e a força aplicada a cada um dos parafusos será, então, 

p = P totai = 18850 = 2356 lb 

N 8 

parafuso 


(b) 


3 Primeiro analise o caso da gaxeta confinada. Uma gaxeta confinada permite que 
as superfícies de metal entrem em contato como se não houvesse gaxeta. Dessa 
forma, a análise da rigidez do material pode ignorar a gaxeta confinada. 

4 Determine as razões relevantes para essa junta a partir das equações 15-17. A 
razão de aspecto da junta é: 


d _ 0,375 
l ~ 1,875 


0,200 


(c) 


5 Há dois módulos de parafuso para chapa que interessam aqui, uma vez que te¬ 
mos diferentes materiais na junta. Nós os chamaremos de r H o material de alto 
módulo (a flange do cilindro de aço) e r L a chapa de cobertura de alumínio de 
baixo módulo. 


E material _ 30 £6 


Eparafuso 30 E 6 


1,0 


= E material = 10 ’ 4£6 = Q 347 

E 30£6 

parafuso 


(d) 


6 A razão de espessura da chapa relaciona as espessuras dos materiais de alto e 
baixo módulos na junta. 


t 


Tl 

t l + t l 


1,125 

1,125 + 0,750 


0,600 


(«) 


7 Calcule os termos C H e C L do C r para r H e r L , respectivamente, usando a 
Equação 15.19 e os coeficientes p l da Tabela 15-8. Para j = 0,20, elas são: p 0 = 
0,6118,^ = -!, 1715, p 2 = 1,0875 ep 3 =-0,3806. 
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C L = C r = p 3 r L 3 + p 2 r L 2 +p t r L + p 0 

= -0,381(0,347) 3 + 1,088(0,347) 2 - 1,172(0,347) + 0,612 = 0,321 (/) 

Note que r H = 1 então C H é: 

C H = C, = P^T H + P 2 r H + Pl r H + Po 

= -0,381 + 1,088- 1,172 + 0,612 = 0,147 ( g ) 

8 Uma vez que j > 0,1 neste exemplo, nós precisamos usar a Equação 15.20Z? para 
calcular C r Os coeficientes q i são retirados da Tabela 15-9 e para j = 0,20, elas 
são: q 0 = 0,101, q l = 8,547, q 2 = -24,166 e q 3 = 15,497. 

C, = q/ + qf + q x l + q 0 

(h) 

C, = 15,497(0,60) 3 - 24,166(0,60) 2 + 8,547(0,60) + 0,101 = -0,124 

9 Calcule a amplitude do fator de correção para a estimativa linearizada usando a 
Equação 15.21. 

a _ e (0,0598üny) 3 + 0,1385(ln y) 2 - 0,4350(ln j) + 2,3516 = 0,214 ^ 

10 O fator de rigidez da junta para o projeto de gaxeta confinada é calculado com a 
Equação 15.22. 


C—C H +{t + aC t )(C L - C H ) 

= 0,321 + [0,60 + 0,214(-0,124)](0,321 - 0,147) = 0,247 (j) 

11 As porções da carga aplicada P sentida pelo parafuso e pelo material podem 
agora ser encontradas a partir das Equações 15.13. 

P b = CP = 0,247(2356) = 581,1 lb 

(k) 

P m = (1 - C )P = (1 - 0,247)(2356) = 1775,1 lb 


12 Nós podemos estimar a rigidez do parafuso k b , a partir da Equação 15.17 usando 
sua área de haste = 0,110 in 2 e a área de tensão de tração = 0,077 in“ (Tabela 
15-1) e então estimar a rigidez de material k para o caso da gaxeta confinada 
usando a Equação 15.13c, dados k b , e C. 

comprimento da rosca: l rosca = 2d + 0,25 = 2(0,375) + 0,25 = 1,0 in 

comprimento da haste: l r = l pamfuso - l rosca = 2,25 -1,0 = 1,25 in 

comprimento da rosca engatada: l e = /- l r = 1,875 -1,25 = 0,625 in 


K' = I 1 + — 


-1 


AA„ 


l) A b l t + A t l, 


k h . = I 1 + 


0,375 


0,077(0,110) 


1,875 ) 0,110(0,625)+ 0,077(1,25) 


30£6 = 1,290 E6 lb/in 


C = 


K 


k,„ + k b , 


k mi = k/-^ = l,29E6\ 


1-0,247 ) _ 


0,247 J 


= 3,940£6 lb/in (/) 


13 Agora vamos abordar o caso da gaxeta não confinada. A rigidez do parafuso 
não é afetada pela gaxeta, mas a rigidez de material sim. Nós agora temos duas 
molas em séries, o metal cuja rigidez k m é definida na Equação (/) e a gaxeta que 
é calcula na Equação ( n ) abaixo. Essas se combinam de acordo com a Equação 
15.2 b. Pode-se supor que a porção da gaxeta não confinada sujeita à força de 
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engate seja do diâmetro externo da flange mostrada na Figura 15-33 para o diâ¬ 
metro interno do vaso. O furo do parafuso pode ser subtraído da área da gaxeta. 
A área da gaxeta engatada ao redor de um parafuso é: 


A= — 


{D}-D]) 


5 

N 


-cl 1 


parafuso 


(7,25 2 - 4 2 ) 

^-- - 0,375 2 


= 3,479 in (m) 


14 A rigidez desse pedaço de gaxeta é encontrada a partir da Equação 15.1 lc. 


* =* 


3,479(10£3) 

0,125 


= 2,783£5 lb/in 


(«) 


O módulo de elasticidade E do material de gaxeta é encontrado na Tabela 
15-10. 

15 A rigidez combinada da junta de gaxeta (a partir da Equação 14.2Z») é 

k m = - 1 - =-------= 2,600£5 lb/in (o) 

+ 3,94£6 + 2,783£5 

m \ m 2 ’ ’ 


Observe que a rigidez combinada é essencialmente a mesma que aquela da 
gaxeta sozinha, uma vez que esta domina a equação. Poderíamos ter utiliza¬ 
do a rigidez da gaxeta k g para representar a rigidez da junta k m com pequeno 
erro. 


16 A constante da junta com a gaxeta não confinada seria agora: 


C = 


K 

K +K 


1.290E6 

2,600£5 + l,290£6 


0,832 


e 


(p) 


(l-c) = 0,168 


17 As porções da carga aplicada, P, recebidas pelo parafuso e material sujeitado 
com uma gaxeta mole não confinada podem ser encontradas agora com o uso da 
Equação 15.13. 

P b =CP = 0,832(2356) = 1961 lb 

(?) 

P m = (l - C)P = (l - 0,832) (2356) = 395 lb 


18 Veja o que ocorreu como resultado da introdução de uma gaxeta mole não con¬ 
finada. Compare o valor de C na Equação (j) e na Equação (p ). O parafuso pas¬ 
sou da situação em que recebia 25% da carga aplicada quando não havia gaxeta 
(ou gaxeta confinada) à situação em que recebe 83% dessa carga quando temos 
uma gaxeta mole não confinada. Efetivamente, os papéis do parafuso e mate¬ 
rial sujeitado foram revertidos pela introdução dessa gaxeta mole. Uma gaxeta 
não confinada e mole limita severamente a capacidade de o parafuso acomodar 
as cargas de fadiga, como foi conseguido no exemplo anterior. Os arquivos 
EX15-04 estão incluídos no CD-ROM. 


Observe que para obter os benefícios das altas pré-cargas em termos de pro¬ 
teção dos parafusos à fadiga, é necessário ter um material com rigidez maior 
que aquela do parafuso. Gaxetas moles, não confinadas, reduzem a rigidez do 
material tão severamente que limitam a efetividade do pré-carregamento. Para 
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Tabela 15-11 

Coeficiente de torque /C, para 
roscas-padrão UNS com coeficiente de 
atrito p = p c = 0,15 

Tamanho 
de parafuso 

ff, UNC 

/f,UNF 

0 


0,22 

1 

0,22 

0,22 

2 

0,22 

0,22 

3 

0,22 

0,22 

4 

0,22 

0,22 

5 

0,22 

0,22 

6 

0,22 

0,22 

8 

0,22 

0,22 

10 

0,22 

0,21 

12 

0,22 

0,22 

1/4 

0,22 

0,21 

5/16 

0,22 

0,21 

3/8 

0,22 

0,21 

7/16 

0,21 

0,21 

1/2 

0,21 

0,21 

9/16 

0,21 

0,21 

5/8 

0,21 

0,21 

3/4 

0,21 

0,21 

7/8 

0,21 

0,21 

1 

0,21 

0,21 

1 1/8 

0,21 

0,21 

1 1/4 

0,21 

0,21 

1 3/8 

0,21 

0,21 

1 1/2 

0,21 

0,20 

1 3/4 

0,21 


2 

0,21 


2 1/4 

0,21 


2 1/2 

0,21 


2 3/4 

0,21 


3 

0,21 


3 1/4 

0,21 


3 1/2 

0,21 


3 3/4 

0,21 


4 

0,21 



juntas sob carga intensa, gaxetas não confinadas devem ser constituídas de um 
material de alta rigidez como cobre ou cobre asbesto, ou trocadas por duas ga¬ 
xetas confinadas. 

Algumas regras concernentes a parafusos-padrão como aqueles utilizados no 
Exemplo 15-4 são: 

1 O espaçamento de parafusos em um círculo ou em outro padrão não deve 
exceder cerca de 6 diâmetros de parafuso entre parafusos adjacentes para 
uma boa distribuição de força. 

2 Parafusos não devem ser posicionados próximo a uma borda mais que 1,5 a 
2 diâmetros de parafuso. 

15.9 CONTROLE DE PRÉ-CARGA 

A quantidade de pré-carga é obviamente um fator importante no projeto do para¬ 
fuso. Dessa forma, necessitamos algum meio de controlar a pré-carga aplicada a 
um parafuso. Os métodos mais precisos requerem que ambas as extremidades do 
parafuso sejam acessíveis. Assim, a quantidade de elongação do parafuso pode 
ser diretamente medida com um micrômetro, ou um medidor eletrônico de com¬ 
primento, e o parafuso pode ser estendido até um comprimento consistente com a 
pré-carga desejada, com base na Equação 15.10«. Algumas vezes, são utilizados 
transdutores ultrassónicos para medir a mudança de comprimento do parafuso 
quando apertado, sendo que estes apenas requerem acesso à extremidade de ca¬ 
beça do parafuso. Esses métodos não são tão úteis em alta produção ou situações 
de serviço de campo, uma vez que requerem tempo, cuidado, instrumentos preci¬ 
sos e pessoal especializado. 

Um método mais conveniente, porém menos preciso, mede ou controla o 
torque aplicado à porca ou à cabeça de um parafuso de cabeça. Um torquímetro 
dá uma leitura em visor da quantidade de torque aplicado. Considera-se que os 
torquímetros dão em geral um erro de até ± 30% na pré-carga. Se for tomado 
bastante cuidado, e se as roscas forem lubrificadas (o que é sempre desejável), 
esse erro pode talvez ser diminuído à metade, mas ainda assim é alto. Chaves de 
torque pneumáticas de impacto podem ser calibradas para um nível particular 
de torque no qual elas param de girar. Elas dão resultados mais consistentes que 
chaves de torque manuais e são, portanto, preferíveis. 

O torque necessário para desenvolver uma pré-carga particular pode ser cal¬ 
culado com a Equação 15-5a, desenvolvida para parafusos de potência. A substi¬ 
tuição da Equação 15.3 na 15.5a para resolvê-la em termos do ângulo de avanço 
A. resulta em: 


p (n + tg A-cosa) | r d 
1 (cos a - ptg A.) 2 



(15.23a) 


O diâmetro primitivo, d p , pode ser aproximado de forma grosseira pelo diâmetro 
do parafuso, d, e o diâmetro médio do colar pode também ser aproximado pela 
média entre o diâmetro do parafuso e o tamanho-padrão de cabeça ou de porca 
de 1,5 d: 


(p + tgAicosa) (1 + 1.5W 
2 (cosa - ptg A.) ' 4 


(15.23 b) 


A fatorização da força e do diâmetro do parafuso produz 


T, = K,F,d 


K. 


0,50 


(|i + tg Axos a) 
(cos a - p.tg A.) 


+ 0,62514 


onde 


(15.23c) 
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Kj é chamado de coeficiente de torque. 

Observe que o coeficiente de atrito, |a. c , entre a cabeça do parafuso ou por¬ 
ca e as superfícies, bem como o coeficiente de atrito nas roscas, p, contribuem 
para o coeficiente de torque, K.. Se assumirmos um coeficiente de atrito de 0,15 
para ambos os casos e calcularmos os coeficientes de torque, Kj, para todas as 
roscas-padrão UNC e UNF (utilizando o diâmetro primitivo correto d p em vez 
da aproximação considerada na Equação 15.23b), o valor de K t varia pouco ao 
longo dos diversos tamanhos de rosca, como mostrado na Tabela 15-11. Assim, 
o torque de aperto T t requerido para a obtenção de determinada pré-carga, F t , em 
roscas lubrificadas pode ser aproximado (desde que objeto das hipóteses de 
atrito listadas acima) como 

T,=0,2\Fjd (15.230 


Método do aperto de porca 

Uma outra técnica frequentemente utilizada para controlar a pré-carga é conheci¬ 
da como método do aperto de porca. Como o avanço do sujeitador é conhecido, 
girar a porca um determinado número de vezes irá tensionar o parafuso de uma 
quantidade conhecida, desde que o ponto de início seja tal que toda a volta da 
porca contribua para a extensão do parafuso. A porca é levada primeiramente a 
esse ponto inicial, chamado de ajuste-apertado , definido como o aperto obtido a 
partir de uns quantos golpes de uma chave de impacto, ou, se feito manualmente, 
tão apertado quanto uma pessoa possa apertar uma porca com uma chave-padrão. 
A porca é então girada (com uma chave mais comprida) um número adicional de 
voltas, ou frações, calculadas de modo a estender o parafuso a quantidade deseja¬ 
da com base na Equação 15.10«. 

Parafusos de torque limitado 

A necessidade de pré-cargas precisas em parafusos de alta resistência fez com 
que fabricantes de parafusos construíssem parafusos especiais “com liberação 
controlada por controle de tração”, como mostrado na Figura 15-34. Esses para¬ 
fusos são fornecidos com uma extensão estriada na extremidade. Essa extensão é 
projetada com uma área de cisalhamento calculada para fraturar quando o torque 
apropriado é conseguido. Existem ferramentas especiais disponíveis para engajar 
as estrias como mostrado na Figura 15-35, que também detalha como estas são 
utilizadas. Esses fixadores são utilizados em construções metálicas, quando a sua 
uniformidade de pré-carga comparada ao torque manual de uma chave de torque 
ou impacto é de grande vantagem em termos de minimizar erros de operação, 
quando dezenas de milhares de parafusos devem ser instalados adequadamente 
para assegurar que um arranha-céus ou uma ponte permaneçam em pé. 

Arruelas com indicação de carga 

Um outro meio auxiliar para tracionar parafusos adequadamente envolve o uso 
de arruelas especiais sob a cabeça do parafuso que controlam a carga de tração 
ou indicam quando esta é correta. Arruelas de mola Belleville são utilizadas al¬ 
gumas vezes sob cabeças de parafusos. A mola de Belleville é projetada para 
produzir a força desejada no parafuso quando esta é comprimida até chegar à 
condição plana (ver Seção 14.9). O parafuso é simplesmente apertado até que a 
mola de Belleville fique plana. 

Arruelas de indicadores de carga (também chamadas de indicadores diretos 
de tração) são produzidas com protuberâncias que se esmagam sob a pré-carga 
requerida como mostrado na Figura 15-36. O parafuso é apertado até que a altura 
da arruela seja reduzida à dimensão apropriada, como mostrado na figura. 
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FIGURA 15-34 

Parafuso de rompimento por 
controle de tração. (Cortesia de 
Cordova Bolt Inc., Buena Park, CA 
90621.) 
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(a) Coloque o parafuso no furo 
com a arruela sob a porca e 
aperte com os dedos a porca 

FIGURA 15-35 



(b)Ajuste a chave interior 
sobre as estrias e acople 
a chave exterior à porca 



(c) Ligue a chave. A chave exterior 
roda apertando a porca até que 
estrias seja cisalhadas 



porca e separe a extensão 
cisalhada da chave interior 


Instruções para uso de parafusos de que se liberam. (Cortesia de Cordova Inc., Buena Park, Calif., 90621.) 



(a) Arruela indicadora de carga 



(b) Antes de apertar 



(c) Após aperto 

FIGURA 15-36 

Arruelas de indicação de tração 
direta. (Cortesia de Cordova Bolt 
Inc., Buena Park, Calif., 90621.) 


Tensão torcional devida à torção dos parafusos 

Quando uma porca é torcida até a pré-carga, uma carga torcional é aplicada ao 
parafuso por meio das suas roscas. Se o atrito nos filetes de rosca é alto, a torção 
no parafuso pode ser apreciável. Esta é a principal razão para uso de lubrificação 
nas roscas antes da montagem de parafusos. Se não existisse atrito nas roscas, a 
carga de torção no parafuso seria próxima a zero. Um lubrificante seco como pó 
de grafite com dissulfato de molibdênio adicionado também funciona bem, da 
mesma forma que um óleo derivado de petróleo. 

Uma tensão de torção é gerada no corpo do parafuso durante o aperto, como 
definido pela Equação 15.9. Essa tensão de torção se combina com a tensão axial 
de tração no corpo do parafuso para criar uma tensão principal maior que a ten¬ 
são de tração aplicada, como mostrado no diagrama de círculo de Mohr da Figura 
15-37a. Se um torque reverso é aplicado à porca depois que esta é apertada por 
completo, sem que esta chegue a se afrouxar, a componente de tensão devido 
à torção pode ser aliviada. Mesmo quando nada é feito deliberadamente para 
aliviar a componente de tensão torcional depois do aperto, esta tenderá a rela¬ 
xar com o tempo, especialmente se existir qualquer forma de vibração presente. 
Quando a tensão torcional é aliviada ou desaparece com o tempo, a tensão prin¬ 
cipal será reduzida de uma parcela Aa,, como mostrado na Figura 15-37/?. Esta 
é a outra razão, à qual aludimos anteriormente, pela qual um parafuso que não 
quebra quando torcido à pré-carga (próximo de sua resistência de prova) não irá 
provavelmente falhar sob as cargas aplicadas para as quais foi dimensionado. 


EXEMPLO 15-5 


Determinação do torque necessário para gerar uma pré-carga 
no parafuso 

Problema Encontre o torque requerido para pré-carregar o parafuso do 
Exemplo 15-3. 

Dados Um parafuso 5/16-18 UNC-2A, de grau 5.2, comprimento 2,5 

in, pré-carregado a 90% da resistência de prova com uma for¬ 
ça axial de 4011 lbf. 

Hipóteses As roscas serão lubrificadas. Pressuponha um coeficiente de 
atrito de 0,15. 

Solução 

1 O torque de aperto requerido pode ser estimado com a Equação 15.23 d: 

7j = 0,21 F t d = 0,21(4011)(0,3125) = 263 lb-in (a) 

2 Os arquivos EX15-05 estão incluídos no CD-ROM. 



























































Capítulo 15 


PARAFUSOS E FIXADORES 


907 


15.10 FIXADORES EM CISALHAMENTO 

Os parafusos também são usados para resistir a cargas de cisalhamento, como 
mostrado na Figura 15-38, embora esse tipo de aplicação seja mais comum em 
projetos estruturais que em projetos de máquinas. Pórticos de edifícios de aço 
estrutural e pontes são frequentemente fixados por parafusos de alta resistência, 
pré-carregados. (Alternativamente, eles podem ser soldados ou rebitados.) A pré- 
-carga de tração nesse caso serve para criar grandes forças de atrito entre elemen¬ 
tos parafusados, que então podem resistir à carga de cisalhamento. Dessa forma, 
os parafusos permanecem ainda carregados em tração com altas pré-cargas. Se o 
atrito na junta não for suficiente para suportar as cargas de cisalhamento, então 
o(s) parafuso(s) será(ão) colocado(s) sob cisalhamento direto. 

Em projetos de máquinas, onde as relações dimensionais entre as partes re¬ 
querem em geral tolerâncias muito menores que no trabalho estrutural, não é 
considerada boa prática utilizar parafusos de porca e sem porca em cisalhamento 
para posicionar ou suportar partes de máquinas de precisão sob cargas de cisalha¬ 
mento. Em vez disso, uma combinação de parafusos e pinos passantes deve ser 
utilizada com os parafusos servindo como sujeitadores da junta em compressão 
e os pinos proporcionando posicionamento transversal adequado e resistência ao 
cisalhamento. Deve-se esperar que o atrito de junta desenvolvido a partir da força 
de sujeição do parafuso equilibre as tensões de cisalhamento em combinação 
com os pinos passantes carregados em cisalhamento direto. De fato, a tarefa é 
dividida entre esses dois tipos diferentes de sujeitadores. Pinos passantes supor¬ 
tam cargas decisalhamento, mas não cargas de tração, e parafusos de porca/ 
sem porca suportam cargas de tração, mas não cargas de cisalhamento diretas. 

Há várias razões para a utilização desse procedimento, todas centradas ao 
redor da necessidade de localização posicionai precisa de partes funcionais de 
máquinas (por exemplo, com ± 0,005 in {0,13 mm} ou menos na maior parte da 
máquinas). Há, claro, exceções a isso, como no caso de uma estrutura de máqui¬ 
na que, à parte de suas superfícies de montagem, pode ser construída de maneira 
menos precisa e pode ser um produto de soldagem inerentemente grosseiro. 

Analise uma montagem de duas peças, carregada em cisalhamento como 
mostrado na Figura 15-38. Existe um padrão de parafusos múltiplos sujeitando 
essas duas peças. Parafusos de porca e sem porca não são construídos com peque¬ 
na tolerância. Os furos para parafusos devem ter tamanho maior que o necessário 
de maneira a fornecer alguma folga para a inserção destes. Furos rosqueados para 
parafusos de máquinas terão folga radial com relação ao parafuso insertado, sig- 




(a) Durante o aperto 





(b) Após relaxamento da torção 

FIGURA 15-37 

Círculos de Mohr para um parafuso 
pré-carregado, antes e depois do 
aperto. 


FIGURA 15-38 

Uma junta parafusada sob carga de cisalhamento. 
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* Padrão ANSI B18.8.2-1978 (R1989), 
American National Standards Institute, New 
York, 1989. 


nificando que a concentricidade de um parafuso em um furo rosqueado ou de um 
parafuso de porca em um furo sem rosca não é garantida. Eles serão excêntricos. 

Essas observações são verdadeiras para qualquer parafuso, de porca ou não, 
em qualquer furo. Quando um padrão de sujeitadores é utilizado como na Figura 
15-38, as folgas requeridas entre parafusos e furos se torna significativamente 
maior que aquela relativa a um furo, por causa das tolerâncias dimensionais entre 
as linhas de centro dos furos entre as duas partes da junta. Para uma monta¬ 
gem confiável e intercambiável, os furos deverão ser significativamente maiores 
que os sujeitadores removíveis a fim de acomodar toda a variação possível entre 
tolerâncias costumeiras de fabricação. A Figura 15-39 mostra um desencontro 
grosseiro entre um par de furos em partes engajadas e indica por que os furos 
precisam ter diâmetros maiores que os sujeitadores para permitir a montagem. 

Agora considere o que ocorrerá se confiarmos nos quatro parafusos da Fi¬ 
gura 15-38 para localizar as peças e suportar as cargas de cisalhamento sem pré- 
-carregamento de tração. A localização posicionai de uma peça com relação a 
outra é severamente comprometida pela necessidade de tolerâncias nos furos e 
pela variação em diâmetro de parafusos comerciais. A habilidade dos quatro pa¬ 
rafusos em distribuir as cargas em cisalhamento direto também é comprometida 
pelas tolerâncias. Na melhor das hipóteses, dois parafusos irão provavelmente 
tomar toda a carga de cisalhamento com os outros dois nem sequer contatando os 
lados correspondentes dos seus furos em ambas as peças, para que assim possam 
compartilhar a carga. 

Assim, qual é a solução deste problema? Um projeto melhor é mostrado na 
Figura 15-40, que adiciona dois pinos passantes de aço endurecido ao padrão de 
quatro parafusos. Mais pinos passantes poderiam ser adicionados, mas dois é o 
número mínimo requerido para suportar um momento naquele plano e geralmen¬ 
te são suficientes. Um breve estudo a respeito da aplicação apropriada de pinos 
passantes se faz necessário neste momento. 

Pinos passantes 

Pinos padronizados retos* são produzidos com pequenas tolerâncias (tipicamente 
± 0,0001 in de variação no diâmetro), são endurecidos e retificados para se chegar 
a um acabamento fino e são realmente redondos. Estão disponíveis em aço de 
baixo carbono, aço resistente à corrosão (cromo), latão e aços-liga endurecidos 
até 40-48 HRC, e devem ser comprados no comprimento requerido. Eles são rela- 



Note que os furos nas chapas de cima e de baixo estão em 
diferentes centros devido às tolerâncias. 



chapa de cima 


FIGURA 15-39 

É necessária uma folga em furos de fixadores para acomodar tolerâncias de fabricação. 
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Uma junta parafusada com pinos passantes sob carregamento de cisalhamento. 


tivamente baratos. Pinos passantes de rosca também estão disponíveis. Outras va¬ 
riedades de pinos, incluindo com ranhuras, com protuberâncias e pinos de molas 
de torção, estão disponíveis e não requerem furos de tolerância tão estreita para 
ajuste por pressão. Limitaremos nossa discussão a pinos passantes sólidos e retos. 

Os pinos passantes são geralmente ajustados por pressão a uma parte (parte 
de “fundo”) e construídos para constituir um ajuste próximo do escorregamento 
na outra parte (a parte de “topo”). Embora furos rosqueados ou de folga para pa¬ 
rafusos sem porca, ou com porca, sejam usinados nas partes separadamente antes 
da montagem, os furos de pinos passantes não são furados até que a montagem 
tenha sido parafusada e alinhada à configuração adequada. Então, furos pilotos 
para pinos passantes, menores que o diâmetro dos pinos, são furados através das 
partes sujeitadas, nas localizações especificadas. Em alguns casos, a parte su¬ 
perior pode já ter furos piloto feitos, e será utilizada como um guia para que se 
façam os furos na parte inferior, quando montada. 

Uma vez que furos pilotos (de concentricidade exata) tenham sido feitos em 
ambas as partes, eles podem ser alargados na “boca” para chegar ao diâmetro 
apropriado para um ajuste por pressão com o pino, enquanto ainda sujeitados. 
A montagem é então desfeita e os furos pilotos na parte do “topo” são alarga¬ 
dos ligeiramente para proporcionar um ajuste com deslizamento do pino. O alar¬ 
gamento irá seguir o furo, mantendo de forma precisa o seu centro. Os pinos 
passantes são, então, pressionados à parte inferior, e a parte superior é cuida¬ 
dosamente ajustada através dos pinos salientes. Os sujeitadores de parafuso são 
repostos a seguir e o torque é aplicado até o valor adequado de pré-carga. 

Temos então uma montagem que é relocalizável de maneira precisa quando 
desfeita e remontada, onde temos essencialmente zero folga radial entre alguns 
pinos endurecidos, os quais podem, se necessário, resistir a cargas de cisalhamen¬ 
to de uma maneira compartida. O carregamento excêntrico não é um problema, já 
que dois pinos passantes podem resistir momentos no plano de cisalhamento. Sem 
os pinos (ou suficiente quantidade de pré-carga para gerar atrito entre as placas), 
momentos aplicados nos parafusos irão inclinar os parafusos nos seus furos de 
folga, permitindo movimento relativo entre as placas de topo e base. 

Centroide de grupos de fixadores 

Quando um grupo de fixadores é arranjado em um padrão geométrico, a localiza¬ 
ção do centroide de áreas dos fixadores é necessária para que se possa fazer uma 
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análise de forças. Com relação a qualquer sistema de coordenadas conveniente, 
as coordenadas do centroide são 

A ,y\ 

„- (15.24) 

A, 

i 

onde n é o número de sujeitadores, i representa um fixador em particular, A : as 
áreas de seção transversal dos fixadores e x { , v, as coordenadas dos fixadores no 
sistema de coordenadas selecionado. 

Determinação de cargas de cisalhamento em fixadores 

A Figura 15-41n mostra uma junta de cisalhamento com uma carga excêntrica 
aplicada. Quatro parafusos e quatro pinos passantes são utilizados para conectar 
as partes. Pressupomos que os quatro pinos irão tomar toda a carga de cisalha¬ 
mento e compartir a carga igualmente. A carga excêntrica pode ser trocada por 
uma combinação de carga P, agente através do centroide do padrão de pinos, e 
um momento M com relação ao centroide, como mostrado na Figura 15-41£>. A 
força através do centroide gerará forças reativas iguais e opostas fj em cada pino. 
Adicionalmente, existirá uma segunda força F 2 em cada pino, agindo perpendicu¬ 
larmente ao raio do centroide ao pino, devido ao momento M. 

A magnitude da componente de força F, em cada pino devida à força P agen¬ 
te ao longo do centroide será 

\fA = — (15.25 a) 

1,1 n 

onde n é o número de pinos. 

Para determinar quanto de força cada pino sente devido ao momento M, pressu¬ 
pomos que uma parte possa rodar ligeiramente em torno do centroide com relação 
à outra parte. O deslocamento em cada furo será proporcional ao seu raio, medido 
a partir do centroide. A deformação desenvolvida no pino será proporcional àquele 
deslocamento. As tensões são proporcionais às deformações na região elástica, e a 
força é proporcional à tensão para a área de cisalhamento constante. A magnitude 
da componente de força sentida por qualquer pino e devida ao momento M é: 





Uma junta com parafuso e pinos passantes carregada excentricamente em 
cisalhamento. 
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FIGURA 15-42 

Forças nos pinos de uma união carregada excentricamente em cisalhamento. 




(15.256) 


A força total F t em cada pino é, então uma soma vetorial de duas componentes F u 
e F 2i para esse pino, como mostrado na Figura 15-42. A força total é máxima no 
pino B no caso mostrado. 

A tensão no pino é encontrada a partir da Equação 15.8c para tensão de cisa¬ 
lhamento direta. A resistência ao escoamento por cisalhamento pode ser estimada 
a partir da relação incluída na Equação 5.9 b, repetida aqui: 

S ys = 0,517 S y (5.9 b) 

A resistência ao escoamento mínima S ys para diversos materiais utilizados na 
construção de pinos passantes pode ser encontrada na Tabela 15-12. Os dados se 
referem a pinos de 0,5 in de diâmetro ou menos. E importante lembrar da Seção 
14.3 que fios de pequeno diâmetro repuxados possuem alta resistência devido ao 
trabalho a frio (encruamento). Esses valores correspondem essencialmente a re¬ 
sistências de prova de acordo com o Padrão ANSI.* Pinos construídos de acordo 
com esse padrão terão pelo menos as resistências indicadas quando carregados 
em cisalhamento. 


Tabela 15-12 

Mínima resistência de cisalhamento para 
pinos passantes Fonte: Drive-Lok, 1 nc., 
Sycamore, III 

Material 

Sys (kpsi) 

Aço baixo carbono 

50 

Aço-liga 40-48 HRC 

117 

Aço com resistência à 
corrosão 

83 

Latão 

40 


EXEMPLO 15-6 


Fixadores em cisalhamento excêntrico 


Problema Determine o tamanho dos pinos passantes no suporte da Figu¬ 
ra 15-41. 


Dados A força estática P = 1200 lbf é aplicada a / = 5 in. O raio de 

posição dos pinos passantes é r = 1,5 in. 

Hipóteses Todos os pinos compartem a carga igualmente. Use aço-liga 
de dureza 40-48 HRC para o material dos pinos. 


Solução Ver as Figuras 15-41 e 15-42. 

1 Calcule o momento da força aplicada. 

M = Pl = 1200(5) = 6000 lb-in 


(a) 


* Padrão ANSI BI8.8.2-1995, American 
National Standards Institute, New York, 
1995. 
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2 Calcule a magnitude da força resultante desse momento em cada pino. 

M 6000 


F„ = — = 


= 1000 lb 


r 4(1,5) 

3 Determine a quantidade de força direta P sentida em cada pino. 


F P = — = 


P 1200 


= 300 lb 


(b) 


(c) 


n 4 

4 Baseado no diagrama vetorial da Figura 15-42, o pino B é o que recebe a maior 
carga e sua força resultante é 

F b =F p +F m = 300 + 1000 = 1300 lb (d) 


5 Pressuponha um valor inicial de 0,375 in para o diâmetro do pino e calcule a 
força de cisalhamento direta no pino B. 


T 


F b _ 1300(4) 
a b Tt(0,375) 2 


=11770 


psi 


(e) 


6 Encontre a resistência ao escoamento por cisalhamento a partir da Tabela 15-12 
e calcule o coeficiente de segurança contra falha por cisalhamento estático. 

S ul = 146 780 d~° m3 = 175 690 psi (/) 

7 Os arquivos EX15-06 estão incluídos no CD-ROM. 


15.11 ESTUDO DE CASO 

Dimensionamento de parafusos de cabeça para um compressor de ar 

O projeto preliminar deste dispositivo é mostrado na Figura 9-1, repetida aqui. O 
cilindro e a cabeça são de alumínio fundido. A cabeça é fixada ao bloco do cilindro 
por meio de alguns parafusos de cabeça que são inseridos em furos rosqueados ar¬ 
ranjados em um círculo de parafusos. A pressão gerada no cilindro cria uma função 
força-tempo na cabeça, como mostrado na Figura 9-2, repetida aqui. 


ESTUDO DE CASO 8D 


Projeto de parafusos de cabeça para um compressor de ar 


Problema Projete um conjunto de parafusos para unir a cabeça ao cilindro 

na Figura 9-1 baseado nas cargas definidas no Estudo de Caso 
8A. 

Dados A abertura do compressor tem um diâmetro de 3,125 in. A força 

dinâmica agente na cabeça varia entre 0 e 1000 Ibf a cada ciclo a 
partir da pressão de 130 psi do cilindro. Uma gaxeta de 0,06 in 
de espessura feita de cobre asbesto, não confinada cobre intei¬ 
ramente a interface cabeça-cilindro do compressor. A espessura 
de cabeça nos pontos de junção (excluindo as aletas de refrige¬ 
ração) é de 0,4 in. 

Hipóteses Vida infinita. Utilize parafusos de cabeça hexagonal padroni¬ 

zados, sem arruelas. A temperatura de operação é menor que 
350°F. Use uma confiabilidade de 99,9%. 


Solução 


Ver as Figuras 9-1 e 9-2. 
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Desenho esquemático preliminar de compressor de ar portátil movido por motor à gasolina, caixa de engrenagens, 
acoplamentos, eixos e mancais. 


1 Escolha um diâmetro inicial d para os fusos de 0,25 in. Utilize roscas UNC para 
evitar problemas de corte de roscas no cilindro de alumínio fundido. O parafuso 
é, então, um 5/16-18 UNC-2A com roscas laminadas para resistir à fadiga. 

2 Escolha um círculo de parafusos e diâmetro externo baseado na abertura de ci¬ 
lindro e a regra prática de pelo menos 1,5 d até 2 d como distância entre qualquer 
parafuso e borda. Utilizaremos 2 d porque necessitamos prover alguma área para 
garantir hermeticidade contra a pressão do cilindro. 


d bc = 3,125 + 2(2)(0,313) = 4,375 in 
d a = 4,125 + 2(2)(0,313) = 5,625 in 


{a) 


3 Para chegar aos 6 diâmetros de espaçamento recomendado entre parafusos, ne¬ 
cessitaremos cerca de 8 parafusos igualmente espaçados ao redor do círculo de 
parafusos. Calcule o espaçamento entre parafusos em unidades de diâmetros de 
parafuso. 

7tí) 7l(4,375) 

A b = —— = —7 -{■ =5,5 diâmetros de parafuso (b) 

n b d 8(0,313) 


Isso é menos que o máximo de 6 diâmetros de parafuso, portanto é aceitável. 
Mais adiante calcularemos a pressão na gaxeta para verificar a possibilidade 
de vazamentos. 



ângulo de 
manivela (graus) 

FIGURA 8-2 Repetida 

Pressão e força dentro do cilindro 
durante um ciclo. 
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4 Suponhamos um comprimento de 1,25 in para o parafuso. A espessura de cabeça 
de 0,40 in nas posições de furos de parafuso adicionada aos 0,10 in de espessura 
da gaxeta resulta em 0,75 in de penetração de rosca no furo rosqueado do cilin¬ 
dro. Esse valor é 2x o diâmetro do parafuso (10 roscas), que é o comprimento 
mínimo recomendado para parafusos de aço em roscas de alumínio. Para o sis¬ 
tema americano, em parafusos de até 6 in, o comprimento da rosca é 2 d+ 0,25 = 
0,875 in do comprimento do parafuso 121 , o que permite a penetração desejada. O 
comprimento inicial para o cálculo da rigidez deve ser de 1,25 in, uma vez que o 
parafuso inteiro está engajado. 

5 Tente um parafuso de grau SAE 7, pré-carregado a 70% de sua resistência de 
prova. A Tabela 15-6 mostra que a resistência de prova deste parafuso é de 105 
kpsi. A área sob tração obtida pela Equação 15-1 é 0,052431 in 2 . A pré-carga 
requerida é então 

F. = 0 ,!S p A, = 0,7(l05000)(0,052431) = 3853,66 lb (c) 

6 Encontre a razão de aspecto de junta e a chapa para a razão do módulo do para¬ 
fuso das Equações 15.18a e b: 


j = — = 0313 _ o 25 
l 1,25 


10,4£6 


E . 30E6 

parafuso 


= 0,347 


(d) 


7 Uma vez que esta junta possui o mesmo material (alumínio) em toda a sua su¬ 
perfície, a equação 15.19 é o que necessitamos para calcular a constante C ng da 
junta para o metal sem a gaxeta. Os parâmetros necessários para a equação são 
encontrados por interpolação para j = 0,25 na Tabela 15-8. Elas são: p 0 = 0,653, 
Pj = -1,207, p 2 = 1,103 ep 3 = -0,383. 

c n g =p/ +Pz r2+ Pi r + Pa 

= -0,383(0,347) 3 +1,103(0,347) 2 -1,207(0,347) + 0,653 = 0,351 (e) 


8 Nós podemos aproximar a rigidez do parafuso k b , com a Equação 15.17 e então 
estimar a rigidez de material k m sem gaxeta usando a Equação 15.13c, dado, k b , e 


comprimento da rosca: l roscca =2d + 0,25 = 2(0,313) + 0,25 = 0,875 in 


comprimento da haste: l r = l pamfilso - l wsca = 1,25 - 0,875 = 0,375 in 

comprimento da rosca engatada: l e = l— l r = 1,25 - 0,375 = 0,875 in 


K 

K 


i+^r ^ £ 

l) A b l, + A,l s 


= 1 


0,313 


0,052(0,077) 


1,25 ) 0,077(0,875)+ 0,052(0,375) 


30E6 = 1,112£6 lb/in 


k b . 


K, + K 


K, = K 


IzS 

c„ 


■ = 1 , 112£6 


1-0,351 
^ 0,351 


= 2,060£6 lb/in (/) 


9 Agora considere a gaxeta. A área da gaxeta não confinada sob a força de sujeição 
pode ser suposta como aquela “relativa a um parafuso” de área total sujeitada, 
que se estende do diâmetro externo da cabeça de cilindro até a abertura: 

K,a, = 1(Dl -D]) = ^(5,625 2 - 3,125 2 ) = 17,18 in 2 (g) 
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Dividindo pelo número de parafusos e subtraindo a área do furo de parafuso, 
temos a área sujeitada de gaxeta ao redor de cada parafuso expressa como: 


_ ^total _ 

s ~ n b 4 


17,18 

8 


-0,313 2 = 2,071 in 2 
4 


10 A rigidez desse pedaço de gaxeta é, então. 


* -M 
Kfn 2 / 

L s 


2,07l(l3,5£6) 


0,06 


s 4,659£8 lb/in 


(h) 


(0 


O módulo de elasticidade do material de gaxeta é encontrado na Tabela 15-10. 

11 A rigidez do material sujeitado e da gaxeta combinam de acordo com a Equação 
14.2 b. A rigidez combinada da junta com gaxeta é, então. 


K = ~i —r = 

-1- 

k m = 2,051£6 lb/in 


1 


1 


2,060/?6 4,659£8 


(./) 


Observe que a rigidez combinada neste caso é dominada pelo alumínio porque o 
cobre asbesto é mais rígido. 

12 A constante de junta com gaxeta não confinada é 


e 


Jc _ 

■ m + K 


U12E6 

2,051£6 + 1,112£6 


0,352 


(l - C) = 0,648 


(*) 


13 Pressupõe-se que a carga de 1000 lbf seja dividida igualmente entre os 8 para¬ 
fusos, 125 lbf para cada parafuso. As porções de carga aplicada sentida por cada 
parafuso e material (Equações 15.13) são: 

P b - CP = 0,352(125) s 43,95 lb 

, , (0 
P m =( 1 - c)p = 0,614(125) = 81,05 lb 


14 As cargas de pico resultantes no parafuso e material são 

F b =F i +P b = 3853,66 + 43,95 = 3897,61 lb 

F m = F l - P m = 3853,66-81,05 = 3772,61 lb 


(m) 


15 As componentes alternada e média de força no parafuso são 

3897,61 -3853,66 


„ F. — F, 
a " 2 

F„ + F 


= 21,98 lb 


F . = 

media 


3897,61 + 3853,66 


= 3875,63 lb 


(«) 


16 As tensões nominais média e alternada no parafuso são 



21,98 

0,052431 


s 419,2 psi 


o 


média 

A 


3875,63 

0,052431 


£ 73919 psi 


(o) 
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17 O fator de concentração de tensões à fadiga para uma rosca com este diâmetro é 
encontrado a partir da Equação 15.15c, e o fator de concentração para as compo¬ 
nentes médias, K fm , da Equação 6.17: 

K f = 5,7 + 0,6812 d = 5,7 + 0,6812(0,313) = 5,9 


Se 


> S y então: 


k m = 


Sy KfGg mm 


K f \<5„ mx \ = K f\ a a +° m 

j | rnuA nom | j | u nom " l nom 


= 5,9|460,2 + 73960| = 440039 psi 


440039 psi > 5 V = 115000 psi 


k m = 


y 


5„ - K f a„ 115000 - 5,9(460,2) 
73960 


= 1,52 


(P) 


18 As tensões locais média e alternada no parafuso são 

2478 psi 


a a =K f ^ = 5,9 21 ’ 98 
“ f A, 0,052431 


o,„ = K fin = 1,52 = 112522 psi 


0,052431 


07 ) 


19 As tensões correspondentes à pré-carga inicial e máxima força nos parafusos são 


o, = = 1,52-^H^- = 111883 psi 


A 

K F » 

* A, 


0,052431 


, 3897,61 1101 ^ . 

1,52-= 113160 psi 

0,052431 F 


(r) 


20 O limite de resistência à fadiga para este material é encontrado utilizando os 
métodos da Seção 6.6: 


S e , = 0,55„ t = 0,5(133000) = 66500 psi 


0) 


S = C C C CCS, 

u e '-'carreg tamanho superf '*■'temp conf ^e' 

= 0,70(0,995)(0,739)(l)(0,753)(66500) = 25778 psi (t) 

onde os fatores de redução da resistência são tomados das tabelas e fórmulas na 
Seção 6.6 para, respectivamente, carga axial, tamanho de parafuso, acabamento 
por usinagem, temperatura ambiente e 99,9% de confiabilidade. 

21 O limite de resistência à fadiga corrigido e a resistência à tração são usados na 
Equação 15.16 para determinar o coeficiente de segurança relacionado à linha de 
Goodman. 


N f = 


s e {s,„ - a,) 


7 S e (a m -o i ) + S ul c a 

25778(133000 -111883) 

25778(112522 - 111883) + 133000(2478) 


11,6 


(«) 


22 A tensão estática no parafuso após o escoamento local inicial e o coeficiente de 
segurança contra o escoamento são: 


o, = - 


3 897,61 
0,052 431 


= 74 338 psi 


N = - 


115 000 
74 338 


= 1,5 


(v) 
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23 O coeficiente de segurança contra separação da junta é determinado a partir da 
Equação 15.1 4 í7. 


N„ 


3853,66 


P(l-C) 125(1-0,352) 


= 41 


(w) 


24 A junta apresentará vazamento, a menos que as forças de sujeição sejam sufi¬ 
cientes para criar mais pressão na gaxeta que aquela que existe no cilindro. O 
valor mínimo da pressão de sujeição pode ser determinado a partir da área total 
da junta de gaxeta e o mínimo de força de sujeição F m . 


Pmédia 


4 F 


4(3772,6) 


Aj ti [d 2 0 - D ;) - n h A h 7t(5,625 2 - 3,125 2 ) - 8(0,077) 


= 228 psi 


Y _ Pmédia _ — .... | 


fe) 


Pa, 


130 


Essa razão da pressão de sujeição contra a pressão no cilindro torna o espaça¬ 
mento dos parafusos aceitável. 

25 O torque requerido para obter a pré-carga de 3853,66 lbf, encontrada no passo 5, é: 

7j = 0,21 F t d = 0,2l(3853,66)(0,313) s 253 lb-in (y) 

26 Esses coeficientes de segurança são aceitáveis. Este projeto utiliza 8 parafusos 
1/4-20 UNC-2A, de grau SAE 7 com cabeça hexagonal, de 1,25 in de compri¬ 
mento, pré-carregados a 70% da resistência de carga e igualmente espaçados em 
um círculo de parafusos de diâmetro 4,375 in. Este projeto aumenta o coeficiente 
de segurança contra vazamento de 1,7, um coeficiente de segurança à fadiga de 
1,6 e pode suportar uma sobrepressão 47 vezes a pressão de operação antes que 
a separação da junta possa ocorrer. Esses fatores de segurança são aceitáveis. Os 
arquivos CASE8D estão no CD-ROM. 


15.12 RESUMO 

Este capítulo lidou apenas com uma amostra de fixadores disponíveis comer¬ 
cialmente. Uma coleção extremamente variada de fixadores é produzida pelos 
vendedores. O fixador “adequado” pode ser encontrado para cada aplicação; se 
não (e se a quantidade necessária for suficientemente elevada), alguns vendedo¬ 
res fabricarão um para você. Existem vários padrões que definem configurações, 
tamanhos, resistências e tolerâncias de fixadores. Fixadores são construídos de 
acordo a um ou outro desses padrões, o que proporciona grande intercambiali- 
dade. Infelizmente, roscas métrica e de padrão inglês não são intercambiáveis e 
ambas são de grande uso nos Estados Unidos. 

Os parafusos de potência são dispositivos de rosca utilizados principalmente 
para mover cargas ou posicionar objetos de forma precisa. Eles possuem pequena 
eficiência devido às grandes perdas por atrito, a menos que sejam utilizados fusos 
de esferas, que diminuem o atrito consideravelmente. Contudo, parafusos de po¬ 
tência de baixo atrito perdem uma de suas vantagens, que é a de autotravamento ou 
a capacidade de manter a carga em posição sem qualquer uso de energia (como em 
um macaco). Parafusos de movimentos retroacionados são o oposto de parafusos 
autotravantes e podem ser utilizados para converter movimento linear em rotatório. 
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Fixadores de rosca (parafusos de porca, sem porca, porcas) são meios pa¬ 
dronizados de fixação de elementos de máquinas. Esses fixadores são capazes 
de suportar cargas bastante grandes, especialmente se forem pré-carregados. O 
pré-carregamento aperta o fixador a um nível mais alto de tração axial antes que 
quaisquer cargas de trabalho sejam aplicadas. A tração no sujeitador causa com¬ 
pressão nas partes sujeitadas. Essa compressão tem diversos efeitos salutares. Ela 
mantém ajunta unida de forma apertada, e portanto é capaz de conter pressão de 
fluidos e resistir a cargas de cisalhamento com seu atrito interfacial. As forças 
compressivas no material sujeitado também servem para proteger o sujeitador 
de cargas variáveis que causam fadiga absorvendo a maior parte das oscilações 
da carga aplicada. As altas forças de sujeição também evitam o afrouxamento 
causado por vibração do fixador, criando forças de atrito suficientemente altas 
nas roscas. 

Fixadores rosqueados são também capazes de resistir a cargas de cisalha¬ 
mento e são utilizados extensivamente dessa forma em aplicações estruturais. No 
projeto de máquinas, é mais comum confiar a pinos passantes de ajuste estreito 
a tarefa de resistir a cargas de cisalhamento e deixar aos fixadores rosqueados a 
tarefa de prover a tração que mantém as partes juntas. O leitor interessado deve se 
referir às publicações listadas na bibliografia deste capítulo para mais informa¬ 
ções relativas ao mundo diverso e fascinante dos fixadores. 


Equações importantes utilizadas neste capítulo 

Veja as seções referidas para informação pertinente ao uso adequado destas equa¬ 
ções. 


Torque requerido para elevar carga em um parafuso de potência (Seção 15.2) 

d 

_L II F 

cosa - pi) 


T - T +T = Pd " (^ Kí/ P +Lc0Sa ) 

* U 1 s u ' 1 C 2 


+ M*- 


(15.5a) 


Autotravamento de um parafuso de potência ocorrerá se (Seção 15.2): 


p >-cos a ou 

nd„ 


p > tg X cos a 


(15.6a) 


Eficiência de um parafuso de potência (Seção 15.2): 

.. _ W saída _ PL 


W 


2nT 


(15.7 c) 


Constante de mola de um fixador de rosca (Seção 15.7): 


1 l ' .+ l ~ 1 ' 


l. I. 

- + - 


A t^b A b E b A ,E b A b E b 


K = 


A , A b 


V,+M 


*„=U + yV *, 


(15.11a) 


(15.17a/í) 


Constante de mola do material sujeitado se A m é conhecido (Seção 15.7): 

A E 

= — 2 —íS- (15.11c) 


/ 


Carga tomada pelo material pré-carregado (Seção 15.7): 

P = (l -c)p 


k b + k r 


(15.13c/) 
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Carga absorvida por um parafuso pré-carregado e constante de mola C 
(Seção 15.7): 


P, = 


k.„ + k. 


(15.13c) 


P b =CP 


onde C = 


Carga mínima no material sujeitado e carga máxima no parafuso (Seção 15.7): 

F m =F l -{ l-C)P (15.14a) 


F„=F i+ CP 

Carga necessária para separar uma junta pré-carregada (Seção 15.7): 

p 


Po = 


(i -c) 


(15.14/?) 


(15.14c) 


Cargas média e alternada sentidas por um parafuso pré-carregado (Seção 15.7): 

F Fb ~ Fi F - Fh+F ‘ /15 1 5a1 

Falt — 2 9 rmédia ~ ^ (iJ.lJCl) 

Tensões média e alternada em um parafuso pré-carregado (Seção 15.7): 


F 

o = 

a f A, 


—. iy média 

am - K *-ÃT 


(15.15/?) 


Fator de concentração de tensão em fadiga em roscas: 

K f = 5,7 + 0,6812 d d em polegadas 
ou 

K f =5,1 + 0,02682 d d em mm 

Tensão de pré-carga em um parafuso (Seção 15.7): 

°i = K fm ~T 


(15.15c) 


(15.15d) 


Tensão devida à pré-carga em um parafuso (Seção 15.7): 

N = SÁS.-*,) 

f S e (a m -a,) +S ul a a 


(15.16) 


Torque aproximado requerido para pré-carregar um parafuso (Seção 15.9): 

7) =0,21/^ (15.23 d) 


Centroide de um grupo de fixadores (Seção 15.10): 


XV 

Z> 


y = 


Zv 

Z> 


(15.24) 


Forças em fixadores carregados excentricamente em cisalhamento (Seção 15.10): 

P 


\Fo = 


(15.25a) 


F_, = 


Mr 


Plr 


E " 2 V " 2 


(15.25/?) 
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15.15 PROBLEMAS 

15-1 Compare as capacidades de carga à tração de um parafuso 5/16-18 UNC à de um 
parafuso 5/16-24 UNF feitos do mesmo material. Qual é mais forte? Faça a mes¬ 
ma comparação entre um M8 x 1,25 ISO e um M8 x 1 ISO. Compare a resistên¬ 
cia de todos esses parafusos à resistência de um parafuso 5/16-14 de rosca Acme. 

*15-2 Um parafuso 3/4-6 Acme é utilizado para levantar uma carga de 2 kN. O diâme¬ 
tro médio do colar é 4 cm. Encontre o torque necessário para levantar e abaixar 
a carga utilizando uma arruela de rolamento de esferas axial. Quais são as efi¬ 
ciências? É autotravante? 

15-3 Um parafuso 1 3/8-4 Acme é utilizado para erguer uma carga de 1 tonf. O diâ¬ 
metro de colar médio é de 2 in. Determine o torque para levantar e abaixar a car¬ 
ga utilizando arruelas de rolamento de esferas axiais. Quais são as eficiências? É 
autotravante? 

*15-4 O engate de carro a reboque (trailer) da Figura 1-1 possui as cargas aplicadas 
mostradas na Figura PI5-1. O peso da língua de 100 kg atua na vertical para 
baixo e a força de reboque de 4095 N atua horizontalmente. Utilizando as di¬ 
mensões do suporte de esfera da Figura 1-5, desenhe um diagrama de corpo 
livre do suporte e encontre as cargas de tração e cisalhamento aplicadas aos dois 
parafusos que fixam o suporte à viga de canal da Figura 1-1. Dimensione e es¬ 
pecifique os parafusos, sua pré-carga e o torque de aperto para um coeficiente de 
segurança de pelo menos 1,7. 

15-5 Para o engate do carro a reboque do Problema 3-4, determine a força horizontal 
que aparecerá na esfera resultante do acelerar de um carro a reboque de 2000 kg 
a 60 m/s em 20 segundos. Pressuponha uma aceleração constante. Dimensione e 
especifique os parafusos, sua pré-carga e o torque de aperto para um coeficiente 
de segurança de pelo menos 1,7.* 

*15-6 Para o engate do carro a reboque do Problema 3-4, determine a força horizontal 
que aparecerá na esfera por causa do impacto entre a esfera e a língua do trailer 
de 2000 kg se o trailer deflete 1 mm no impacto. O trator pesa 1000 kg. A velo¬ 
cidade no impacto é de 0,3 m/s. Dimensione e especifique parafusos, pré-carga e 
torque de aperto para um fator de segurança de pelo menos 1,7.* 

*15-7 Um parafuso de classe 7, de diâmetro 1/2 in UNC, com roscas laminadas é pré- 
-carregado a 80% da sua resistência de prova quando sujeito uma junta de 3 in 
de espessura, em sanduíche, feita de aço sólido. Encontre os coeficientes de 
segurança contra escoamento estático e separação da junta quando uma carga 
externa estática de 1000 lbf é aplicada.* 

15-8 Um parafuso M14 x 2, de classe 8,8 com roscas laminadas é pré-carregado a 
75% da sua resistência de prova quando sujeito uma junta de 3 cm de espessura 
em sanduíche constituída de alumínio sólido. Determine os fatores de segurança 
contra escoamento estático e separação de junta quando uma carga externa de 5 
kN é aplicada.* 

*15-9 Um parafuso de diâmetro 7/16 in UNC, classe 7 com roscas laminadas é pré- 
-carregado a 70% da sua resistência de prova quando sujeitando uma junta de 
2,75 in de espessura em sanduíche constituída de aço sólido. Determine os coe¬ 
ficientes de segurança contra falha por fadiga, escoamento e separação de junta 
quando uma carga variada externa de 5000 lbf (valor de pico) é aplicada? 


Tabela PI 5-0 

Matriz de problemas/tópicos 

15.2 Parafusos de potência 
15-1, 15-2, 15-3, 15-37, 15-38 

15.3 Tensões nas roscas 
15-15,15-16,15-39, 15-47 

15.6 Resistências de parafusos 
15-28, 15-29, 15-40, 15-41, 15-48 

15.8 Rigidez de juntas 

Apenas material 

15-17, 15-18, 15-19, 15-31, 15-32, 15-33, 
15-42, 15-43 

Sem gaxeta - carga estática 

15-7, 15-8, 15-23, 15-30, 15-49 

Sem gaxeta - carga dinâmica 

15-9, 15-10, 15-24.15-25.15-27 

Gaxeta não confinada 

15-26, 15-42, 15-43, 15-44, 15-45, 15-46 

Materiais diferentes em junta 

15-42, 15-43, 15-44, 15-45, 15-46 

15.9 Controle de pré-carga 

Somente torque 

15-11, 15-12, 15-13, 15-14 

Sem gaxeta - carga estática 
15-4,15-5, 15-6, 15-50 

Sem gaxeta - carga dinâmica 

15-22,15-51,15-52 

Gaxeta não confinada 
15-20, 15-21 

15.10 Fixadores em cisalhamento 
15-34, 15-35, 15-36 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Problemas com números em itálico são 
problemas de projeto. Problemas com nú¬ 
meros em negrito são extensões de proble¬ 
mas similares com o mesmo número depois 
do hífen em capítulos anteriores. 

* Para estes problemas, pressuponha que a 
porca e a arruela, juntas, possuem a mesma 
espessura que o diâmetro do parafuso e que 
existem parafusos disponíveis em incremen¬ 
tos de comprimento de 0,25 in ou 5 mm. 
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FIGURA PI5-1 

Problemas 15-4 a 15-6. 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. Problemas com números em 
itálico são problemas de projeto. 

* Para estes problemas, pressuponha que a 
porca e a arruela, juntas, possuem a mesma 
espessura que o diâmetro do parafuso e que 
existem parafusos disponíveis em incremen¬ 
tos de comprimento de 0,25 in ou 5 mm. 
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15-10 Um parafuso M12 x 1,25, de classe 9,8 com roscas laminadas é pré-carregado 
a 85% da sua resistência de prova quando sujeito a uma junta de 5 cm de espes¬ 
sura em sanduíche feita de alumínio. Determine os coeficientes de segurança 
contra a falha por fadiga, escoamento e separação de junta quando uma carga 
externa variada de 20 kN (valor de pico) é aplicada.* 

*15-11 Encontre o torque de aperto requerido pelo parafuso do Problema 15-7. 

15-12 Encontre o torque de aperto requerido pelo parafuso do Problema 15-8. 

*15-13 Encontre o torque de aperto requerido pelo parafuso do Problema 15-9. 

15-14 Encontre o torque de aperto requerido pelo parafuso do Problema 15-10. 

15-15 Um fabricante de automóveis gostaria de obter um estudo de viabilidade de 
um conceito de macaco de parafuso incorporado ao veículo em cada uma das 
suas extremidades e acionado por motor elétrico que automaticamente eleva 
as rodas do carro acima do chão para serviço. Supondo um veículo de 2 tonf 
com uma distribuição 60/40 entre peso diânteiro/traseiro, projete um macaco 
de parafuso autotravante capaz de levantar o carro por qualquer extremidade. O 
corpo do macaco será fixado à estrutura do carro e o parafuso deve se estender 
para baixo de maneira a tocar o chão. Suponha um espaçamento mínimo de 8 in 
sob o macaco na posição retraída, na condição superior. Ele deve subir o carro 
em pelo menos 8 in adicionais. Utilize rolamenos axiais de roletes. Determine 
o tamanho mínimo da rosca para que ofereça segurança com relação à falha por 
flambagem. Determine o seu torque de levantamento, sua eficiência e potência 
requeridos para levantá-lo até a altura completa em 45 segundos. Quais são as 
suas recomendações quanto à viabilidade desta ideia? 

15-16 Projete um macaco mecânico manual similar àquele mostrado na Figura 15-4 

com capacidade de levantamento de 20 tonf e com um altura de levantamento de 
10 cm. Assuma que o operador pode aplicar uma força de 400 N na extremidade 
da barra de alavanca para rodar tanto o parafuso quanto a porca, conforme o 
projeto especificar. Projete a barra cilíndrica para falhar em flexão na carga de 
projeto antes que o parafuso do macaco falhe, de maneira que não se possa le¬ 
vantar uma sobrecarga, e assim fazer o parafuso falhar. Utilize rolamentos axiais 
de roletes. Procure um coeficiente de segurança de 3 para a falha da rosca ou 
flambagem de coluna. Declare todas as hipóteses. 

*15-17 Determine a constante de mola efetiva dos seguintes sanduíches constituídos de 
materiais sob compressão. Todos são uniformemente carregados sobre a área de 
10 cm". O primeiro e o terceiro dos materiais listados possuem cada um 10 mm 
de espessura, enquanto o do meio possui uma espessura de 1 mm, totalizando, 
portanto, um sanduíche de 21 mm de espessura. 

(a) alumínio, cobre asbesto, aço 

(b) aço, cobre, aço 

(c) aço, borracha, aço 

(d) aço, borracha, alumínio 

(e) aço, alumínio, aço 

Em cada caso, determine qual material domina o cálculo. 

*15-18 Determine a constante efetiva de mola dos seguintes sanduíches de materiais 

sob compressão. Todos estão uniformemente carregados sob a área de 1,5 in 2 . O 
primeiro e o terceiro material da lista possuem 0,4 in de espessura, enquanto o 
material do meio possui uma espessura de 0,04 in, totalizando 0,94 in a espessu¬ 
ra do sanduíche. 

(a) alumínio, cobre-asbesto, aço 

(b) aço, cobre, aço 

(c) aço, borracha, aço 

(d) aço, borracha, alumínio 

(e) aço, alumínio, aço 

Em cada caso, determine qual material domina o cálculo. 

15-19 Um parafuso de aço pré-carregado, similar àquele mostrado na Figura 15-31(7 
sujeita duas flanges de espessura total 1. Usando os dados apresentados nas li¬ 
nhas da Tabela P15-1, determine a constante de rigidez da junta.* 
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*15-20 Uma cabeça de compressor de ar de cilindro único vê uma força que varia entre 
0 e 18,5 kN em cada ciclo. A cabeça é feita de alumínio de 80 mm de espessura, 
com gaxeta de teflon não confinada de 1 mm de espessura e o bloco é de alumí¬ 
nio. O comprimento efetivo de sujeição do parafuso é de 120 mm. O diâmetro 
do pistão é 75 mm e o cilindro possui um diâmetro externo de 140 mm. Espe¬ 
cifique um número adequado, classe, pré-carga, torque de aperto e diâmetro do 
círculo de parafusos da cabeça do cilindro de maneira a obter um coeficiente de 
segurança mínimo de 1,2 para qualquer modo de falha possível.’ 

15-21 Uma cabeça de motor de combustão interna de cilindro único vê forças explosi¬ 
vas que variam entre 0 e 4000 lbf a cada ciclo. A cabeça é feita de ferro fundido 
de 2,5 in de espessura, a gaxeta, não confinada, de cobre asbestos possui espes¬ 
sura de 0,125 in e o bloco é de ferro fundido. O comprimento efetivo de sujeição 
proporcionado pelo parafuso é de 3,125 in. O pistão possui 3 in de diâmetro e o 
cilindro possui diâmetro externo de 5,5 in. Especifique um número adequado, 
classe, pré-carga, torque de aperto e diâmetro do círculo de parafusos da cabeça 
do cilindro de maneira a obter um coeficiente de segurança mínimo de 1,2 para 
qualquer modo de falha possível. 1 

1 15-22 A manivela de conexão feita de aço forjado do motor de combustão interna do 
Problema 15-21 é dividida ao redor do pino de manivelas de 38 mm e sujeitada 
através de dois parafusos e porcas que mantêm as suas duas metades juntas. A 
carga total nos parafusos varia entre 0 e 8,5 kN em cada ciclo. Projete esses pa¬ 
rafusos para vida infinita. Especifique seus tamanhos, classe e pré-carga.* 

*15-23 (Ver também o Problema 4-33.) O suporte da Figura P15-2 é fixado à parede 
por meio de 4 parafusos equidistantes em um círculo de parafusos de 10 cm de 
diâmetro, sendo arranjados como mostrado. Os materiais da parede e do suporte 
são os mesmos. O suporte é submetido a uma força estática F, onde Fe os outros 
dados da viga são dados na linha assinalada na Tabela PI5-1. Encontre as forças 
agentes em cada um dos 4 parafusos devido a esse carregamento e escolha um 
diâmetro adequado de parafuso, comprimento e pré-carga de forma a obter um 
coeficiente de segurança mínimo de 2 para todos os modos possíveis de falha.* 

*15-24 (Ver também o Problema 6-33.) O suporte mostrado na Figura P15-2 é fixado à 
parede por meio de 4 parafusos de cabeça, equidistantes, em um círculo de para¬ 
fusos de 10 cm de diâmetro e arranjados como mostrado. Os materiais da parede 
e do suporte são os mesmos. O suporte é sujeito a uma força função do tempo, 
em forma senoidal, com F max = F e F min = - F , onde Fe os outros dados da viga 
são dados na linha assinalada na Tabela PI5-1. Encontre as forças agentes em 
cada um dos 4 parafusos devido a esse carregamento completamente reverso e 
escolha um diâmetro adequado de parafuso, comprimento e pré-carga de modo 
a obter um coeficiente de segurança mínimo de 1,5 para qualquer modo possível 
de falha quando N= 5ES ciclos.* 

*15-25 (Ver também o Problema 6-34.) O suporte da Figura PI5-2 é fixado à parede por 
meio de 4 parafusos de cabeça equidistantes em um círculo de parafusos de 10 
cm de diâmetro arranjados como mostrado. O suporte é submetido a uma força 
dependente do tempo de forma senoidal com F^ = Fe F min = 0, sendo Fe os 
outros dados da viga dados na linha assinalada na Tabela PI5-1. Encontre as for¬ 
ças atuando em cada um dos 4 parafusos devido a esse carregamento variado e 
escolha um diâmetro adequado para os parafusos, comprimento e pré-carga para 
obter um coeficiente de segurança mínimo de 1,5 para qualquer modo possível 
de falha quando N= 5ES ciclos.* 

15-26 (Ver também o Problema 6-42.) Um tanque de aço cilíndrico com extremidades 
hemisféricas é necessário para manter ar pressurizado a 425 kPa, temperatura 
ambiente. A pressão varia entre 0 e um máximo. O diâmetro do tanque é de 0,5 
m e seu comprimento, 1 m. As extremidades hemisféricas são fixadas por certo 
número de parafusos passantes por flanges em cada uma das extremidades do 
tanque. Uma gaxeta comprimida de 0,5 mm de espessura, feita de asbestos e não 
confinada, é utilizada entre as flanges de aço de 10 mm de espessura. Determine 
um número adequado, classe, pré-carga e tamanho de parafusos para sujeitar as 
extremidades do tanque. Especifique o círculo de parafusos e diâmetro externo 
da flange necessários para evitar vazamento. Um coeficiente de segurança contra 


Tabela PI 5-1 

Dados para o Problema 15-19 

Fila 

Rosca do 
parafuso 

Material do 
membro 

Z 

(mm) 

a 

m8 x 1 

aço 

30 

b 

m8 x 1 

alumínio 

40 

c 

m14 x 2 

aço 

38 

d 

m14 x 2 

alumínio 

45 

e 

m24 x 3 

aço 

75 

t 

m24 x 3 

alumínio 

90 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Problemas com números em itálico são 
problemas de projeto. Problemas com nú¬ 
meros em negrito são extensões de proble¬ 
mas similares com o mesmo número depois 
do hífen em capítulos anteriores. 

* Para estes problemas, pressuponha que a 
porca e a arruela, juntas, possuem a mesma 
espessura que o diâmetro do parafuso e que 
existem parafusos disponíveis em incremen¬ 
tos de comprimento de 0,25 in ou 5 mm. 
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Tabela PI 5-2 Dados para os Problemas 15-23 a 15-25 

Use somente os dados relevantes ao problema em questão - comprimentos em mm, forças 
em N 


Linha 

/ 

a 

t 

h 

F 

Diâm. ext. 

Diâm. int. 

E 

a 

100 

400 

10 

20 

50 

10 

4 

aço 

b 

70 

200 

6 

80 

85 

12 

6 

aço 

c 

300 

100 

4 

50 

95 

15 

7 

aço 

d 

800 

500 

6 

65 

250 

25 

15 

alumínio 

e 

85 

350 

5 

96 

900 

40 

30 

alumínio 

f 

50 

180 

4 

45 

950 

30 

25 

alumínio 

g 

160 

280 

5 

25 

850 

45 

40 

aço 

h 

200 

100 

2 

10 

800 

40 

35 

aço 

i 

400 

150 

3 

50 

950 

45 

38 

aço 

j 

200 

100 

3 

10 

600 

30 

20 

alumínio 

k 

120 

180 

3 

70 

880 

60 

55 

alumínio 

1 

150 

250 

8 

90 

750 

45 

30 

alumínio 

m 

70 

100 

6 

80 

500 

20 

12 

aço 

n 

85 

150 

7 

60 

820 

25 

15 

aço 


o vazamento de 2, no mínimo, é desejável, e um coeficiente de segurança de 1,5, 
em relação à vida infinita, contra falha do parafuso por fadiga.* * 

1 15-27 Repita o Problema 15-26 utilizando uma gaxeta confinada de anel O.* 

15-28 Calcule a carga de prova (carga que produz uma tensão de tração igual à resis¬ 
tência de prova) de parafusos 1/2-13 UNC, para cada grau SAE listado na Tabe¬ 
la 15-6. 

15-29 Calcule a carga de prova (carga que produz uma tensão de tração igual à resistên¬ 
cia de prova) de parafusos M20 x 2,5, para cada classe listada na Tabela 15-7. 

15-30 Determine a constante de rigidez de junta do parafuso e membros no Problema 
15-7.* 

15-31 Determine a constante de rigidez de junta do parafuso e membros no Problema 
15-8.* 

15-32 Determine a constante de rigidez de junta do parafuso e membros no Problema 
15-9.* 

15-33 Determine a constante de rigidez de junta do parafuso e membros no Problema 
15-10.* 

15-34 A Figura PI5-3 mostra uma junta composta de parafusos e pinos carregada em 
cisalhamento de forma excêntrica. As cargas de cisalhamento são tomadas pelos 


+ Problemas com números em itálico são 
problemas de projeto. Problemas com nú¬ 
meros em negrito são extensões de proble¬ 
mas similares com o mesmo número depois 
do hífen em capítulos anteriores. 

* Para estes problemas, pressuponha que a 
porca e a arruela, juntas, possuem a mesma 
espessura que o diâmetro do parafuso e que 
existem parafusos disponíveis em incremen¬ 
tos de comprimento de 0,25 in ou 5 mm. 



Problemas 15-23 a 15-25. 
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pinos, por seu tamanho e número sendo listado na Tabela P15-3. Embora a fi¬ 
gura mostre 5 pinos, esse não é o caso geral para cada uma das linhas da tabela. 
Para a = 4 in, b = 4 in, / = 10 in, P = 2500 lbf, além dos dados apresentados nas 
linhas assinaladas da Tabela P15-3, encontre a magnitude e direção da força to¬ 
tal de cisalhamento agente em cada pino. 

15-35 A Figura P15-3 mostra uma junta composta de parafusos e pinos carregada em 
cisalhamento de forma excêntrica. As cargas de cisalhamento são tomadas pelos 
pinos, cujo tamanho e número são listados na Tabela P15-3. Embora a figura mos¬ 
tre 5 pinos, esse não é o caso geral para cada uma das linhas da tabela. Para a = 4 
in, b = 4 in, / = 10 in, P = 2500 lbf, além dos dados apresentados nas linhas assi¬ 
naladas da Tabela PI5-3, encontre a tensão de cisalhamento total em cada pino. 

15-36 A Figura PI5-3 mostra uma junta composta de parafusos e pinos carregada em 
cisalhamento de forma excêntrica. As cargas de cisalhamento são tomadas pelos 
pinos de aço inox, cujo número e tamanho aparecem listados na Tabela P15- 
3. Embora a figura mostre 5 pinos, esse não é o caso geral para cada uma das 
linhas da tabela. Para a = 4 in, b = 4 in, / = 10 in, P = 2500 lbf, além dos dados 
apresentados nas linhas assinaldas na Tabela PI5-3, encontre o coeficiente de 
segurança contra a falha por escoamento sob cisalhamento para cada pino. Ver a 
Tabela 15-12 no que se refere aos dados de resistência. 

15-37 O coeficiente de atrito para uma combinação parafuso de potência-porca lu¬ 
brificada por óleo, de entrada única, é 0,10. Qual das roscas de padrão Acme 
americano na Tabela PI5-3 será autobloqueável para esta combinação de para¬ 
fuso-porca? Qual será a menos provável a recuar na presença do carregamento 
dinâmico? Qual será a mais provável a recuar na presença do carregamento 
dinâmico? 

15-38 O coeficiente de atrito para uma combinação parafuso de potência-porca lubri¬ 
ficada por óleo, de entrada única, é 0,20. Qual das roscas de padrão Acme ame¬ 
ricano na Tabela PI5-3 terá a maior eficiência (desprezando o atrito do colar de 
empuxo)? 

*15-39 Determine o número necessário de roscas de parafuso em contato para fazer a 
área de cisalhamento por rasgamento total das roscas em contato igual a duas 
vezes a área de tensão de tração para cada uma das roscas de parafuso de refe¬ 
rência na Tabela 15-2. 

15-40 Calcule as máximas cargas à tração (carga que causa uma tensão de tração igual 
à resistência à tração) para parafusos 1/2-13 UNC em cada grau de parafuso 
SAE listado na Tabela 15-6. 

*15-41 Calcule as máximas cargas à tração (carga que causa uma tensão de tração igual 
à resistência à tração) para parafusos M20 x 2,50 nas classes listadas na Tabela 
15-7. 



Problemas 15-34 a 15-36. 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 
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Tabela PI 5-3 Dados para os Problemas 15-34 a 15-36 

Pinos com diâmetros zero não estão presentes 

Fila 

Número de 
pinos, n 

d A (in) 

d B (in) 

d c (in) 

d D (in) 

(in) 

a 

5 

0,250 

0,250 

0,250 

0,250 

0,250 

b 

4 

0,250 

0,250 

0 

0,250 

0,250 

c 

5 

0,375 

0,250 

0,250 

0,375 

0,250 

d 

5 

0,375 

0,375 

0,250 

0,250 

0,250 

e 

3 

0,375 

0,375 

0 

0,375 

0 

f 

3 

0,375 

0 

0 

0,375 

0,375 


15-42 Parafusos e porcas 3/8-16 UNC sujeitam uma chapa de alumínio de 0,75 polega¬ 
da de espessura a uma flange de aço de 0,50 polegada de espessura. Determine o 
fator de rigidez da junta em cada parafuso. 

15-43 Parafusos e porcas M14 x 2,0 sujeitam uma chapa de alumínio de 16 mm de 

espessura a uma flange de aço de 12 mm de espessura. Determine o fator de ri¬ 
gidez da junta em cada parafuso. 

15-44 Parafusos e porcas M16 x 2,0 sujeitam uma chapa de alumínio de 50 mm de 

espessura a uma flange de aço de 30 mm de espessura. Determine o fator de ri¬ 
gidez da junta em cada parafuso. 

15-45 Parafusos e porcas 5/16-18 UNC sujeitam uma chapa de alumínio de 1,625 po¬ 
legada de espessura a uma flange de aço de 1,5 polegada de espessura. Determi¬ 
ne o fator de rigidez da junta em cada parafuso. 

15-46 Parafusos e porcas M16 X 1,5 sujeitam uma chapa de alumínio de 8 mm de es¬ 
pessura a uma flange de aço de 8 mm de espessura. Determine o fator de rigidez 
da junta em cada parafuso. 

15-47 Uma porca de aço macio M12 x 1,25 é agregada a um parafuso de aço endure¬ 
cido. A porca tem espessura de 11 mm e resistência ao escoamento em cisalha- 
mento de 120 MPa. Determine a força axial que causará o rasgamento da porca 
se as roscas da porca falharem antes de o parafuso falhar. 

15-48 Compare as cargas de escoamento (cargas que causam uma tensão de tração 
igual à resistência ao escoamento) às cargas de prova (cargas que causam uma 
tensão de tração igual à resistência de prova) para parafusos M12 X 1,25 em 
cada classe listada na Tabela 14-7. 

15-49 Um parafuso M16 x 1,50, classe 4,8 com roscas cortadas é pré-carregado a 85% 
da sua resistência de prova quando unindo um sanduíche de 20 mm de espessura 
de aço sólido. Encontre os fatores de segurança contra escoamento estático e 
separação de juntas quando uma carga externa estática de 3 kN é aplicada. 

15-50 Uma cabeça de parafuso de aço com 15 mm de espessura pode ser unido a uma 
flange de aço de 15 mm de espessura com seis parafusos e porcas. A carga 
externa na cabeça é de 30 kN. Dimensione e especifique os parafusos para um 
fator de segurança de pelo menos 1,5 e especifique o torque necessário em cada 
parafuso para obter a pré-carga se as roscas estiverem lubrificadas. 

15-51 Repita o Problema 14-50 com uma carga externa total nos seis parafusos que 
varie de 0 a 30 kN por ciclo. Projete esses parafusos para vida infinita com um 
fator de segurança de pelo menos 1,5. Especifique tamanho, classe, pré-carga e 
torque de aperto. 

15-52 Uma cabeça de parafuso de alumínio com 20 mm de espessura pode ser unida a 
uma flange de aço de 20 mm de espessura com oito parafusos e porcas. A carga 
externa na cabeça varia de 0 a 40 kN por ciclo. Dimensione e especifique os 
parafusos para vida infinita e um fator de segurança de pelo menos 1,5 e espe¬ 
cifique o torque necessário em cada parafuso para obter a pré-carga se as roscas 
estiverem lubrificadas. 






SOLDAGEM 



Para inventar, você precisa de uma boa 
imaginação e de um monte de lixo. 

ThomasA. Edison 


16.0 INTRODUÇÃO 

Soldagens (ou conjuntos soldados) são utilizadas em muitas aplicações, como es¬ 
truturas e componentes de máquinas, edifícios, pontes, navios, veículos, equipa¬ 
mentos de construção (motoniveladoras, pás carregadeiras, etc.) e muitos outros 
sistemas. Nosso foco será no seu uso como projeto de máquinas, não em elemen¬ 
tos estruturais como edifícios e pontes, embora os princípios do projeto de uniões 
soldadas sejam similares entre essas aplicações. Também não abordaremos os 
vasos de pressão soldados operando a altas temperaturas e que sofram corrosão. 
A ASME publica normas detalhadas para essas aplicações. 

Meio século atrás, as estruturas de máquinas eram comumente construídas 
com ferro fundido cinzento, que apresenta um bom amortecimento. Atualmente é 
muito comum ver máquinas com estruturas de aço soldadas. Uma razão para esta 
mudança é a rigidez superior do aço sobre o ferro fundido (30E6 psi contra 16E6 
psi). Uma estrutura de aço pode ser mais leve e ter a mesma rigidez do que outra 
em ferro fundido ou ter o mesmo peso e ser muito mais rígida. 

De maneira diferente das estruturas em aço, como edifícios, que têm tole¬ 
râncias relativamente mais amplas em suas dimensões, estruturas de máquinas e 
componentes comumente são construídos com tolerâncias mais apertadas quan¬ 
do soldados em um conjunto. Mas isto é difícil de conseguir quando se solda 
uma estrutura. Isso exige, do mesmo modo como acontece com os fundidos, que 
sejam usinadas como um conjunto após os componentes terem sido soldados nas 
posições corretas e nas superfícies cujas dimensões são críticas. Superfícies me¬ 
nos importantes podem ser deixadas na condição como soldadas. 

A maioria dos metais pode ser soldada, embora alguns sejam mais fáceis 
de soldar do que outros. O aço de baixo carbono é um dos mais fáceis de soldar. 
Aços de alto carbono e aços ligados são mais difíceis de soldar, e se, para con¬ 
ferir aumento de resistência, os componentes forem endurecidos ou conforma¬ 
dos a frio antes da soldagem, o alto aquecimento localizado da solda tenderá a 
reveni-los localmente, reduzindo a sua resistência. Por estas razões, é geralmente 
recomendado que apenas aços de baixo carbono ou de baixa liga sejam usados 
em soldagens. O alumínio pode ser soldado, mas requer a devida atenção na 
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Tabela 16-0 Variáveis utilizadas neste capítulo 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

A 

amplitude relativa 

nenhum(a) 

nenhum(a) 

Eq. 6.1 d 

A cis 

área de cisalhamento da solda 

in 2 

mm 2 

Eq. 16.4 

4, 

área de cisalhamento da solda por unidade de comprimento 

in 

mm 

Eq. 16.4 

C, 

coeficiente para a equação S fr 

nenhum(a) 

nenhum(a) 

Tabela 16-4 

Exx 

resistência mínima à tração do eletrodo 

kpsi 

— 

Tabela 16-4 

f„ 

carga de flexão por unidade de comprimento 

lb/in 

N/mm 

Eq. 16-4 

fn 

carga normal por unidade comprimento 

lb/in 

N/mm 

Eq. 16-4 

f. 

carga de cisalhamento por unidade de comprimento 

lb/in 

N/mm 

Eq. 16-4 

f 

carga de torção por unidade de comprimento 

lb/in 

N/mm 

Eq. 16-4 

F r 

carga de torção por unidade de comprimento 

lb/in 

N/mm 

Eq. 16-4 

J w 

momento polar de inércia por unidade de comprimento da solda 

in 3 

mm 3 

Eq. 16.4 

N 

número de ciclos 

nenhum(a) 

nenhum(a) 

Ex. 16-2 

N f 

coeficiente de segurança na fadiga 

nenhum(a) 

nenhum(a) 

Ex. 16-4 

"fr 

coeficiente de segurança na fadiga (variação da tensão) 

nenhum(a) 

nenhum(a) 

Eq. 16.3 

N e,o 

fator de segurança estático em escoamento 

nenhum(a) 

nenhum(a) 

Eq. 16.3 

R 

razão de tensão 

nenhum(a) 

nenhum(a) 

Eq. 6.1d 

S„ 

limite de fadiga em tração 

psi 

MPa 

Tabela 16-4 

Ser, 

limite de fadiga em cisalhamento 

psi 

MPa 

Ex. 16-2 

S F 

resistência à de fadiga em tração (variação da tensão) 

psi 

MPa 

Eqs. 16.2 

Sfrs 

resistência à fadiga em cisalhamento (variação da tensão) 

psi 

MPa 

Ex. 16-4 

s w 

momento de inércia por unidade de comprimento 

in 2 

mm 2 

Eq. 16.4 

t 

dimensão da garganta da solda 

in 

mm 

Fig. 16-4 

W 

dimensão da perna da solda 

in 

mm 

Fig. 16-4 

z 

módulo de resistência 

in 3 

mm 3 

Eq. 4.11 d 

Ag 

variação da tensão normal 

psi 

MPa 

Eq. 6.1a 

G x 

tensão normal 

psi 

MPa 

Eq. 4.7 

^1,2,3 

tensão principal 

psi 

MPa 

Ex. 16-4 

G a 

tensão normal alternada 

psi 

MPa 

Eq. 6.1b 

G m 

tensão normal média 

psi 

MPa 

Eq. 6.1c 

G' 

tensão equivalente de com Mises 

psi 

MPa 

Ex. 16-4 

G max 

máxima tensão normal aplicda 

psi 

MPa 

Eq. 6.1a 

G min 

mínima tensão normal aplicada 

psi 

MPa 

Eq. 6.1a 

At 

variação de tensão de cislhamento 

psi 

MPa 

Ex. 16-2 

% 

tensão de cisalhamento 

psi 

MPa 

Eq. 4.9 

T 

adm 

tensão de cisalhamento admissível 

psi 

MPa 

Ex. 16-1, -2 


escolha do processo e da técnica de soldagem. Estruturas de máquinas são feitas 
comumente de aço por causa da rigidez e resistência. A sua grande massa não é 
uma preocupação, uma vez que são estáticas. Partes móveis de máquinas, como 
bielas, podem ser construídas de alumínio se elas sofrerem grandes acelerações. 
Por outro lado, muitas bielas devem ser feitas de aço por questões de resistência, 
rigidez ou desgaste. 

O leitor deve considerar este capítulo uma breve introdução sobre o que é 

' realmente uma fascinante e complexa tecnologia. Este tratamento breve não o 

Fotografia na página capitular é A man gas . . . ,, 

metal arc welding, por William M. Plate Jr„ fara > de forma alguma, um especialista em projetos de soldagens. Mas ira micia- 
USAF (fotografia em domínio público). 
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-lo e indicará uma extensa literatura técnica e de normas sobre o tema.* Muitas 
organizações fazem pesquisa na área de soldagem e publicam recomendações e 
requisitos. Algumas delas são: 

American Association of State Highway and Trasnportation Officials 
(AASHTO) - http://www.transportation.org/ 

American Institute of Steel Construction (AISC) - http://www.aisc.org/ 
American Petroleum Institute (API) - http://www.api.org/ 

American Society of Mechanical Engineers (ASME) - http://www.asme.org/ 
American Welding Society (AWS) - http://www.aws.org/ 

James F. Lincoln Arc Welding Foundation - http://www.jflf.org/ 

Welding Research Council - http://www.forengineers.org 

Veja outras referências ao final deste capítulo para algumas de suas publicações 
relevantes. 

16.1 PROCESSOS DE SOLDAGEM 

A soldagem de metais a arco requer a aplicação localizada de calor suficiente para 
fundir o material-base ao mesmo tempo em que o material de adição compatível 
é adicionado para unir as duas partes. Uma solda corretamente aplicada pode ser 
tão resistente quanto o material-base, mas se feita de maneira inadequada pode 
deixar a montagem severamente enfraquecida. O calor é normalmente fornecido 
pela interposição de um eletrodo na proximidade ou em contato com a superfície, 
causando a abertura do arco entre o eletrodo e a peça. As máquinas de solda a arco 
elétrico fornecem corrente CA ou CC em uma tensão suficiente para criar o arco a 
uma temperatura de 6000-8000 °F, muito acima do ponto de fusão do aço.' O ma¬ 
terial de adição é fornecido como parte do eletrodo ou como uma vareta separada 
que é alimentada diretamente no arco e é consumida pelo processo. 

Uma boa solda requer a fusão do metal em ambos os lados da junta com 
o material de adição, e a fusão necessita de uma limpeza atômica. O oxigênio 
do ar irá contaminar rapidamente a superfície com óxidos metálicos a elevadas 
temperaturas. O nitrogênio presente no ar também pode comprometer a quali¬ 
dade da solda, e as bolhas aprisionadas no metal fundido causam porosidades à 
medida que o metal resfria. Umidade no ar ou no metal causará fragilidade por 
hidrogênio e enfraquecerá a solda. Para prevenir a contaminação do metal aque¬ 
cido, é fornecido um fluxo de material para recobrir com escória a poça de fusão 
enquanto resfria, ou então uma corrente de gás inerte (argônio ou hélio) é usada 
para deslocar o ar. Se a escória estiver presente, ela é retirada quando a solda 
esfria. Uma boa solda necessita que uma grande massa de metal fundido penetre 
no metal-base, tornando o cordão de solda uma combinação entre o material 
de adição e o material-base. Também existirá a zona termicamente afetada 
(ZTA) formada pela região marcada na Figura 16-1. A ZTA pode ser mais fraca 
que o material-base em aços de alta resistência (acima de 50 kpsi de resistência 
à tração), ou mais forte e dura que o material-base em aços de baixa resistência, 
o que provoca a formação de trincas. A resistência do alumínio é reduzida de até 
50% na ZTA. 

A Figura 16-1 mostra a terminologia típica da solda. As margens caracteri¬ 
zam a interface entre a solda e o material-base, na face da solda, e a raiz é a base 
da solda. A preparação das peças para a soldagem pode exigir a usinagem dos 
chanfros para deixar uma raiz que permita que o calor e o metal de adição a pre¬ 
encham completamente. A abertura da raiz pode exigir o uso de um cobre-junta 
que tem a finalidade de manter o metal fundente no local até que ele se solidifi¬ 
que. O cobre-junta pode ser do mesmo material da união ou diferente. Se for do 
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* A companhia americana The Lincoln 
Eletric Company (www.lincolnelectric.com) 
oferece um curso introdutório chamado 
"Blodgetfs Welding Design", uma excelen¬ 
te introdução aos processos de soldagem 
e projetos de soldagens para qualquer 
engenheiro. 

+ A solda oxiacetilênica não é utilizada 
quando se exige solda de alta resistência. 

Ela é lenta e a chama a gás causa muita 
oxidação, o que contamina e fragiliza o aço. 
Algumas vezes é utilizada em reparos no 
campo, mas não na construção. 



930 


Projeto de Máquinas • Uma Abordagem Integrada 



Seção transversal da solda e sua terminologia. (Cortesia da Lincoln Electric Company, Cleveland, OH.) 


mesmo material, será soldado à união, podendo ser deixado ali ou retirado por 
esmerilhamento. Quando as juntas são carregadas dinamicamente, recomenda-se 
o uso de cobre-j untas de material diferente, pois as concentrações de tensão se 
localizarão nele. O reforço é a quantidade de material de solda que se sobressai 
acima da superfície do material-base. Ele pode ser deixado no local quando a 
junta é submetida a carregamentos estáticos, mas deve ser removido (retirado 
por esmerilhamento para remover as concentrações de tensão nas margens) se o 
carregamento for dinâmico. O material do reforço não contribui para a resistência 
da solda, independentemente do tipo de carga. A dimensão da garganta, usada 
para determinar a área sob tensão, exclui qualquer material além da espessura do 
componente ou da linha de solda. 

Tipos de soldas de uso comum 

Soldagem com eletrodos revestidos (SMAW - shielded metal arc welding ), 

também chamada de “solda com eletrodo”, utiliza eletrodos ou varetas de tama¬ 
nhos definidos, que têm um recobrimento externo com um fluxo. A medida que 
o arco voltaico funde o eletrodo, o fluxo, no estado líquido, alimenta a poça de 
fusão cobrindo-a e protegendo-a do contato com o ar. Por não haver um fluxo de 
proteção gasoso que possa ser espalhado pelo vento, esse método é normalmente 
empregado para reparos em ambientes externos ou no campo. 

Soldagem com arame tubular (FCAW - flux cored arc welding) utiliza 
um eletrodo na forma tubular (oco) com o fluxo preenchendo o seu interior. Essa 
disposição permite que longos comprimentos do arame sejam armazenados em 
carretéis. A máquina de solda tem um alimentador que leva o arame através da 
tocha a uma velocidade controlada pelo operador, tornando esse processo contí¬ 
nuo e mais eficiente. A soldagem com arame tubular pode ser aplicada com ou 
sem gás de proteção. O uso do gás de proteção a torna de fácil uso em ambientes 
internos, mas com o eletrodo correto ela também pode ser usada sem proteção 
gasosa. 

Soldagem a arco gás-metal (GMAW -gas metal arc welding) também co¬ 
nhecida pelo nome de solda MIG ( metal inert gas), utiliza um eletrodo de arame 
sem fluxo. Um gás inerte é dirigido à solda para deslocar o ar. Isso torna a solda 
limpa devido à ausência de escória, que não precisa ser removida, mas não pode 
ser usada externamente se a velocidade do vento é superior a 8 km/h. 

Soldagem a arco gás-tungstênio (GTAW -gas tungsten arc welding), cha¬ 
mada de solda TIG ( tungsten inert gas), utiliza um eletrodo de tungsténio não 
consumível. Pode ser usado metal de adição na forma de vareta ou arame. O 
gás de proteção originalmente utilizado era o hélio, o que tornou este processo 
conhecido como Heliarc. Esse processo é frequentemente aplicado na solda de 
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alumínio, titânio e magnésio, e também para reparos de precisão. É uma solda 
limpa, mas padece do mesmo problema com o vento do processo de solda MIG. 

A soldagem ao arco submerso (SAW - submerged arc welding ) emprega o 
fluxo na forma de granulado em tal quantidade que a solda fica submersa (enterra¬ 
da) por uma cobertura tão espessa que o arco não pode ser visto. O operador não 
precisa utilizar proteção visual especial. O fluxo é direcionado para a região da 
solda através de um tubo adjacente ou concêntrico ao eletrodo. Após o resfriamen¬ 
to da solda, o fluxo não fundido pode ser varrido ou aspirado para ser reutilizado. 
A escória é retirada para expor a solda. Esse processo é limitado para soldas exe¬ 
cutadas em uma superfície de topo e é mais adequado para a produção de soldas 
em uma oficina onde o movimento do eletrodo possa ser controlado por robô ou 
de forma semiautomática por meio de guias. Essa solda tem boa aparência e é 
livre de respingos. 

A soldagem por resistência é feita em chapas finas de metal por um pro¬ 
cesso elétrico convencional. Eletrodos pressionam a junta sobreposta de metal 
e uma alta corrente passa através das chapas, fundindo os dois materiais juntos 
em um ponto. Se os eletrodos forem movidos ao longo da junta, com a corrente 
fluindo, criará uma solda de costura. Em vez de eletrodos, o laser pode ser usado 
para fornecer o calor necessário. Nenhum material de adição é necessário nesse 
processo. Seu uso mais comum é a solda de carrocerias automotivas, caixas de 
chapa metálicas e outras estruturas de parede fina, não sendo indicado para uso 
em seções mais espessas. 

Por que um projetista deve preocupar-se com processos de soldagem? 

E útil para um engenheiro projetista ter um conhecimento básico dos processos 
de soldagem e de suas limitações, da mesma forma que ele necessita da com¬ 
preensão de como uma peça pode ser (ou não) usinada em um tomo ou fresadora. 
Mas a maior parte dos projetistas não é de torneiros ou fresadores, tampouco 
de soldadores certificados. Assim como um engenheiro não procura ensinar um 
experiente operador como fazer uma peça, ele deve deixar as decisões mais deta¬ 
lhadas para um soldador experiente. No entanto, estar familiarizados com as suas 
limitações. A tarefa do projetista é definir a soldagem de acordo com as boas prá¬ 
ticas da engenharia, que serão explicadas aqui (e nas referências deste capítulo), 
de maneira que as soldas sejam seguras contra falhas no uso desejado, escolher 
a resistência necessária do material de solda e especificar esta informação nos 
desenhos. 

16.2 TIPOS DE JUNTAS E SOLDAS 

Existem cinco tipos de juntas, como mostra a Figura 16-2: topo, tê, canto, sobre¬ 
posta e aresta. A escolha do tipo de junta será, até certo ponto, ditada pela geo¬ 
metria desejada da soldagem, e uma dada soldagem pode ter vários tipos dentro 
dela. 

Em geral, além dos cinco tipos de chanfros, outros três tipos de solda podem 
ser usados: solda de chanfro, de filete e de tampão ou ponto, como mostrado na 
Figura 16-3. A solda de chanfro divide-se em duas subcategorias, tendo cada uma 
delas penetração completa ou parcial. Recomenda-se, geralmente, que a solda de 
tampão ou de ponto seja evitada por ser mais fraca que as outras. Vamos nos con¬ 
centrar nos dois tipos de solda de chanfro e nas soldas de filete. Soldas de chanfro 
são mais aplicáveis para juntas de topo, de canto externas e de aresta em juntas 
com materiais de suficiente espessura. Soldas de filete são indicadas para juntas 
de ângulo, sobrepostas e de ângulo interno. 
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Chanfro JPC (entalhe) 



Chanfro JPP (entalhe) 




Tampão (furo) 



Tampão (ranhura) 


FIGURA 16-3 

Tipos de soldas. 
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FIGURA 16-2 

Tipos de juntas soldadas. (Cortesia de Lincoln Eletric Company, Cleveland, OH.) 


A solda de chanfro pode ter junta de penetração completa (JPC) ou junta 
de penetração parcial (JPP), como mostrado nas Figuras 16-3 e 16-4. Uma JPC 
de topo carregada em tração será tão resistente quanto o elemento menos espesso 
da união de dois materiais. A resistência de uma JPP depende da profundidade 
da garganta, como definido na Figura 16-4. Soldas do tipo JPC são, geralmen¬ 
te, utilizadas em ambos os lados de seções espessas, onde uma solda JPC seria 
maior que o necessário. Observe que o reforço do cordão, que sobressai acima 
do material-base, não é incluído na medida da garganta. Em carregamentos de 
fadiga, a menos que a variação de tensão seja suficientemente baixa, pode ser ne¬ 
cessário remover o reforço para eliminar concentrações de tensão entre o cordão 
e a margem. A área total da garganta é a dimensão da garganta vezes o compri¬ 
mento do cordão. A área de fusão é a área da união entre a solda e o material- 
-base, como mostra a Figura 16-4. 

Soldas de filete são definidas pelo comprimento de sua perna, w, mas a re¬ 
sistência da solda é limitada pela dimensão da garganta, í, como mostrado na 
Figura 16-4. Soldas de filete são orientadas, geralmente, a 45° entre duas chapas 
ortogonais, mas podem unir peças a qualquer ângulo. Se as peças unidas são 
ortogonais e o filete está a 45°, então a garganta, t, é 0,707 vez a dimensão, w, da 



FIGURA 16-4 

Dimensão da garganta em juntas de solda. (Cortesia da Lincoln Electric Company, Cleveland, OH.) 
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perna. Qualquer reforço é ignorado. A área total de solda é a altura da garganta, 
t, vezes o comprimento do cordão, mas a área de fusão, que determina onde o 
cordão se separa do material-base, é a largura, w, vezes o comprimento do cor¬ 
dão em cada lado do filete de solda. A tensão em cada lado da área de fusão pode 
ser a mesma ou diferente, dependendo do carregamento na peça. 


Reta 

1 I 


5 


Chanfro em bisel 


l 





Preparação da junta 

A solda será melhor se a junta for preparada adequadamente para que o calor e o 
material de adição possam alcançar e fundir todas as porções da zona de união. 
A menos que as seções sejam finas, ajunta deve ser preparada pela remoção de 
material de um ou de ambos os lados. Vários tipos de formatos de chanfro são 
recomendados: U, J e V, como podem ser visto na Figura 16-5. O chanfro em J ou 
U deixa uma pequena porção de material na parte inferior do material-base para 
prevenir que metal fundente escorra, mas deve ser fino o suficiente para permitir 
uma boa penetração. Um chanfro em V é mais fácil de usinar, mas precisa de uma 
folga na sua face inferior para ter uma boa penetração. Essa folga pode ser fecha¬ 
da com um cobre-junta metálico ou cerâmico para conter o material de solda até 
que ele esfrie. Se o cobre-junta for do mesmo material da união, ele ficará solda¬ 
do a ela. Ele poderá ser removido, mas, se deixado no local, deve ser contínuo ao 
longo do comprimento da junta. Caso existam emendas no cobre-junta, e se essas 
não forem completamente soldadas, serão criadas altas concentrações de tensão 
que poderão causar a falha da junta. Da mesma forma, pode-se escolher soldar 
uma longa união de forma intermitente, em vez de usar um cordão contínuo ao 
longo do seu comprimento. Porém, é frequentemente preferível utilizar um cor¬ 
dão contínuo, pois cada interrupção do cordão causa o aparecimento de concen¬ 
tração de tensão, especialmente indesejada com carregamentos dinâmicos, algo 
comum em componentes de máquinas. Além disso, para a mesma resistência, 
um cordão que só cobre metade do comprimento da solda deve ter uma garganta 
duas vezes maior, o que quadruplica sua área transversal. Um cordão longo, com 
menor seção transversal, usará menos material de solda e será mais econômico. 

O projetista deve selecionar e especificar o tamanho do chanfro usinado 
nos componentes antes de serem soldados. Os tamanhos recomendados, ba¬ 
seado nas espessuras, podem ser encontrados em manuais de solda, referências 
[1-4]. E altamente recomendado o uso desses manuais e normas ao se proje¬ 
tar soldas. Se alguém está projetando edifícios e pontes, então as normas das 
AISC e AWS deverão ser respeitadas. Elas contêm regras muito específicas e 
procedimentos que devem ser seguidos quando se projeta estruturas, cuja falha 
pode colocar em risco a vida humana. O projetista de máquinas geralmente não 
precisa seguir essas normas, mas seria sensato fazê-lo, para se ter a certeza de 
bons resultados. 


Chanfro em V 

À \/ i 

Chanfro em U 

À V i 


Chanfro em J 


l 


V 


FIGURA 16-5 


5 


Preparação da junta. (Cortesia da 
Lincoln Electric Company, Cleveland, 
OH.) 


Especificação da solda 

As soldas e a preparação das juntas são especificadas em desenhos usando um 
conjunto padronizado de símbolos de solda, como mostrado na Figura 16-6fl. De 
maneira bem minimalista, deve conter uma linha de referência e uma seta. Tam¬ 
bém pode haver uma cauda opcional na extremidade oposta à seta. A seta aponta 
para ajunta e o símbolo de solda define o tipo de solda (filete, chanfro parcial 
ou completo, etc.). Símbolos de solda acima da linha de referência referem-se ao 
lado oposto à seta e aqueles abaixo da linha se referem ao lado que aponta a seta. 
A seta pode apontar para cima ou para baixo. Os símbolos são lidos da direita 
para a esquerda, independentemente de para onde esteja apontando a seta. A Fi¬ 
gura 16-6 b mostra alguns dos símbolos de solda possíveis. Ver AWS A2.4 para 
mais detalhes. 131 
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(a) 


Símbolo de acabamento 
Símbolo de contorno 


Abertura da raiz: profundidade do 
preenchimento para soldas de tampão 
(furo ou ranhura) 

Tamanho do chanfro 


Profundidade da prepa¬ 
ração: tamanho ou resistência 
para certas soldas 


Ângulo de chanfro, incluindo o ângulo 

do rebaixo para soldas 

tampão 

Comprimento da solda 



Passo (espaçamento centro a centro) 
das soldas 


Símbolo de solda 
de campo 


(cauda é omitida quando a 
referência não é usada) 


Símbolo de solda em toda 
a volta 


Linha de referência 


Símbolo básico de solda ou 
referência de detalhe 


(i>) 


Símbolos básicos para solda* 


Contras- 

solda 

Filete 

Tampão 
(furo ou 
ranhura) 

Chanfro ou topo 

V 

Bisel 

U 

j 

Superfície 

convexa 

contígua 

Superfície 

convexa 

plana 


[\ 


V 

1/ 

V 


V" 

\r 




Símbolos de solda sumplementares* 


Cobre-junta 


Espaçador 


Soldar 

todo o contorno 


Campo de 
solda 


Acabamento 


Plano 


-O- 


O 


A 


*Veja as publicações da AWS para uma lista completa 


FIGURA 16-6 

Símbolos de solda AWS . 131 


16.3 PRINCÍPIOS DO PROJETO DE SOLDAS 

Tão importante quanto prestar atenção à geometria da solda é considerar o ta¬ 
manho do cordão quando se deseja ter sucesso no projeto. É também muito im¬ 
portante arranjar as soldas de modo que um caminho de carga seguro e sensível 
exista para levar as cargas aplicadas aos seus pontos de reação. O conceito de 
“fluxo de força”, introduzido no Capítulo 4, aplica-se aqui. As regras a seguir têm 
sido desenvolvidas por experientes projetistas de solda ao longo de muitos anos. 
Maiores detalhes podem ser encontrados na referência [1], 

1 Proporcione um caminho para que as forças aplicadas entrem na seção em 
uma direção paralela à direção da força aplicada. 

2 As forças seguirão o caminho mais rígido para percorrer; assim, é melhor 
ter rigidez relativamente uniforme para distribuir as cargas de reação uni¬ 
formemente na soldagem. 

3 Não existem membros secundários na soldagem. Ela é essencialmente uma 
única peça. Mas as soldas podem ser primárias ou secundárias. Uma solda 
primária carrega toda a carga diretamente, e sua falha faz com que toda a 
solda falhe. Uma solda secundária apenas segura as peças juntas e suporta 
apenas forças de pequena intensidade. 
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4 Se possível, não coloque soldas em flexão. Se existirem momentos fletores, 
tente colocar os cordões em posições de momento zero ou de valor baixo, 
ou distribua as soldas para receber tensões de cisalhamento ou axial (tra¬ 
ção/compressão). 

5 Sempre que possível, não aplique cargas de tração através de uma espes¬ 
sura do material de origem (isto é, “através dos grãos”). Materiais lami¬ 
nados têm grãos na direção da laminação e são ligeiramente mais fracos 
transversalmente do que longitudinalmente. (Veja a Seção 14.3 para uma 
discussão da granulação nos metais.) Soldas carregadas em tração em uma 
seção transversal (veja a Figura 16-10) podem causar trinca interlamelar do 
material sob a solda. Cargas de cisalhamento aplicadas à superfície através 
da solda são preferíveis. 

6 Onde ocorrem mudanças de tamanho ao longo da seção, faça uma transição 
cônica para melhorar o fluxo de força e reduzir a concentração de tensão. 

A Figura 16-7 mostra projetos alternativos para um olhai soldado a uma viga. 
A parte a mostra uma concepção pobre na qual o olhai foi girado 90° e a carga é 
transmitida diretamente à aba da viga. Uma vez que o caminho mais rígido vai 
carregar a maior parte da força, o pequeno comprimento da solda, que se estende 
pela alma da viga, irá receber a maior parte da força. Se todo o comprimento da 
solda é dimensionado para níveis de tensão aceitáveis, o cordão poderá falhar por 
causa da distribuição não uniforme das tensões através da aba que sobrecarrega 
a alma da viga. A flexibilidade da aba próxima às suas extremidades reduz a ca¬ 
pacidade de transferir carga à alma. Observe a direção do fluxo de força em cada 
configuração. A parte b mostra uma configuração aceitável, na qual a carga no 
olhai é transferida diretamente à alma da viga através da solda. 

A Figura 16-8 mostra um conjunto soldado similar, que usa uma viga de 
seção retangular. Na parte a , a solução que funcionou na Figura 16-7 é agora uma 
solução deficiente, pois a carga aplicada no centro da face inferior deve percorrê- 
-la para alcançar as almas laterais da viga. Este cordão de solda sofre flexão. Um 
arranjo melhor é mostrado na parte b, onde o olhai é reprojetado para ser soldado 
diretamente nas almas laterais, deixando a solda sofrer apenas cisalhamento e le¬ 
vando as forças para as seções que se encontram em paralelo com o carregamento 
no olhai, mais rígido em flexão que a seção da alma. Observe a direção do fluxo 
de força em cada arranjo. 

A Figura 16-9 mostra componentes com diferentes larguras ou espessuras 
soldados de topo. A norma AWS D 1.1 indica que uma conicidade de pelo menos 
2,5:1 (< 22°) deve ser dada em todas junções deste tipo quando o carregamento 
é dinâmico. 



(a) Projeto insatisfatório - o 
carregamento é transmitido 
à alma por uma pequena 
região da aba, e o centro da 
solda suporta grande parte 
da carga 



( b) Projeto satisfatório - a carga é 
transmitida diretamente à alma, e 
toda a solda compartilha a carga 

FIGURA 16-7 

Exemplos de bons e maus projetos 
de juntas soldadas. (Cortesia da 
Lincoln Electric Company, Cleveland, 
OH.) 



(a) Projeto insatisfatório - o carregamento é levado até as ( b) Projeto satisfatório - o carregamento é levado 

almas laterais a partir da posição inferior diretamente às almas laterais 

FIGURA 16-8 

Exemplos de bons e maus projetos de juntas soldadas. (Cortesia da Lincoln Electric Company, Cleveland, OH.) 
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* O limite de escoamento para um eletrodo 
pode ser tomado como 75% de S ut . 



{a) Largura com estreitamento cônico (W Espessura com estreitamento cônico 

FIGURA 16-9 

Juntas com diferentes espessuras e ou larguras devem ter uma transição gradual. 
(Cortesia da Lincoln Electric Company, Cleveland, OH.) 


16.4 CARREGAMENTO ESTÁTICO DE SOLDAS 


Comparado com o cálculo de tensões em componentes de máquinas com geome¬ 
tria complexa, o cálculo das tensões em um cordão de solda é bastante simples. 
Se pudermos evitar o carregamento em flexão nas soldas, o carregamento será 
normalmente de tração/compressão ou cisalhamento direto. Em qualquer um dos 
casos, a Equação para o cálculo da tensão é simples. A tensão normal de tração 
ou compressão foi definida na Equação 4.7 como: 


o 


X 


p_ 

A 


(4.7) 


Cisalhamento direto é comum em soldas, sendo definido pela Equação 4.9: 


P 

Acis 


(4.9) 


Em ambos os casos. Pé a carga aplicada e A ou A cis é a área do cordão de sol¬ 
da. Para uma junta de topo com JPC em tração ou compressão, a área da garganta é 
igual à menor seção transversal da união. Para uma junta JPP, ou filete, em tração/ 
compressão ou em cisalhamento, a área é simplesmente a dimensão t da garganta 
vezes o comprimento do cordão. A Figura 16-4 define a dimensão da garganta para 
uma variedade de juntas. Observe que, se uma junta em ângulo é carregada em 
tração ou cisalhamento, a solda irá sofrer tensão de cisalhamento e poderá desen¬ 
volver tensão de flexão. As áreas de fusão entre a solda e o material-base podem ter 
um ou ambos os tipos de tensões aplicadas, dependendo da carga. 


Resistência estática de soldas 

No Capítulo 5 foram discutidas as teorias de falha em profundidade e conclui- 
-se que as falhas estáticas devem-se às tensões de cisalhamento e que a teoria da 
energia de distorção é a que melhor define um nível seguro de tensão para um 
material dúctil, utilizando um fator de segurança conveniente. Os materiais usa¬ 
dos em soldagem, bem como o material de adição, são dúcteis, assim essa teoria 
se aplica perfeitamente. No entanto, exaustivos testes, feitos em uniões soldadas 
ao longo do último meio século pela indústria da solda, tem desenvolvido bons 
resultados sobre a resistência admissível de um cordão de solda. O número de 
referência de um eletrodo revestido apresenta a letra E seguida de 4 ou 5 alga¬ 
rismos, sendo que os primeiros 2 ou 3 definem o limite de ruptura em kpsi e os 
algarismos restantes indicam a posição em que pode ser usado e o tipo de reves¬ 
timento. Geralmente usamos a notação Exx como a resistência do eletrodo. Por 
exemplo, um eletrodo revestido E70 tem uma resistência mínima à tração de S ut 
= 70 kpsi e El 10 tem um valor mínimo de resistência à tração de S ut =110 kpsi.* 
Observe que um eletrodo pode ter uma resistência superior ao valor indicado. 

Recomenda-se que a resistência do eletrodo selecionado seja aproximada¬ 
mente igual à do material-base, e, para as juntas JPC carregadas em tração, isso 
é uma exigência. Em algumas situações, pode-se subestimar a resistência do 
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material de adição ( material de adição menos resistente que o material-base). 
Para soldas de filete é mais comum subestimar a resistência do material de adi¬ 
ção. Por outro lado, superestimar (o material de adição é mais resistente que o 
material-base) geralmente é pouco recomendado. 

Tensões residuais em soldas 



transversal 


As soldas sempre apresentarão altos valores de tensão residual. Isto ocorre por 
que o material de adição dilata-se seis vezes mais, na direção do comprimento, 
quando fundido. Ao resfriar, ele se contrai na mesma quantidade. Nenhum metal 
em estado sólido tem um alongamento de 600%. Isto significa que o cordão irá 
escoar por tração à medida que resfria, e o material-base, adjacente ao cordão, 
impede qualquer movimentação. Aparecerá, então, durante o resfriamento uma 
tensão compressiva de balanceamento formada na região adjacente à solda, como 
mostra a Figura 16-10. Com a utilização de um material de adição com resistên¬ 
cia inferior à do material-base as tensões residuais podem ser reduzidas, devido 
ao menor limite de escoamento. Não é recomendado que um material de adição 
mais resistente possa ser usado em qualquer caso, pois isso poderá resultar em 
um projeto não conservador. 


(a) Solda de topo JPC 


tensão de 



Direção do carregamento 

A direção do carregamento versus a direção do eixo do cordão tem um efeito 
significante na resistência do cordão de solda. Testes mostram que cordões car¬ 
regados ortogonalmente (transversalmente) ao eixo do comprimento têm resis¬ 
tência 50% maior que a mesma solda carregada no sentido longitudinal ao eixo 
do cordão (veja a Figura 16-10(7). Isso se deve, em parte, à garganta efetiva do 
cordão transversal entre duas partes ortogonais, sendo a 67,5° versus 45°, quando 
carregadas longitudinalmente. O plano de 67,5° tem 30% mais área em cisalha- 
mento. No entanto, a norma AWS D 1.1 especifica que a área efetiva da garganta, 
definida como a distância mais curta entre a raiz até a face da solda, seja usada 
para cargas aplicadas em qualquer direção. 191 Contudo, soldas longitudinais têm 
a vantagem de permitir mais deformação antes do escoamento que soldas trans¬ 
versais. 191 Entretanto, soldas são projetadas contra falha por ruptura, em vez de 
escoamento, e embora dúctil, o volume da solda é muito pequeno comparado ao 
material-base, e a magnitude da deformação de solda entre o escoamento e a fra¬ 
tura é muito pequena para fornecer qualquer aviso de falha eminente. 


tensão de metal- 



(c) Tensão residual longitudinal 

FIGURA 16-10 

Tensões residuais em soldas. 


Tensão de cisalhamento admissível para cordões e juntas JPP 

Para o carregamento estático, a AWS 131 recomenda que as tensões cisalhantes 
nos cordões ou em juntas JPP sejam limitadas a 30% da resistência à tração do 
eletrodo, Exx. 

x adm = 0,30 Exx (16.1) 


Este valor tem um fator de segurança mínimo embutido de 2,21 a 4,06 para mui¬ 
tos carregamentos de solda, usando eletrodos revestidos de E60xx até El 10xx em 
ensaios exaustivos.* A Tabela 16-1 apresenta mais detalhadamente esses fatores 
de segurança. Os fatores de segurança e a Equação 16.1 são baseados em exaus¬ 
tivos ensaios feitos com conjuntos soldados realizados pela AISC 161 e assumem 
que a resistência do material do cordão é próxima da resistência do material-base 
para cada caso. r A Equação 16.1 provém da norma AWS Dl.l Structural Welding 
Code. 1 ’ O fator de segurança para a Equação 16.1 é normalmente tomado 
como 2,5 e está dentro dos intervalos de fatores de segurança para cordões 
longitudinais (Tabela 16-1). 


* Observe que os eletrodos revestidos 
E60xx são considerados obsoletos, sendo 
comum, atualmente, o eletrodo E70xx. 

+ A Equação 16.1 tem sido exaustivamente 
verificada por análise dos elementos finitos 
(FEA) e mostra boa correlação com essa 
estimativa. 181 
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Tabela 16-1 Fatores de segurança contra falha estática quando usando a 
Equação 16.1 [s) 

Como relatado pelaTesting Engineers, Inc., 1968 


Fator de segurança usando tensão na área da garganta 
igual à resistência à tração do eletrodo de 0,3 


Metal-base 

riaççp Hp 

Soldas longitudinais 

Soldas transversais 

eletrodo 

Média 

Mínimo 

Média 

Mínimo 

A36 

E60xx 

2,88 

2,67 

— 

— 

A441 

E70xx 

2,95 

2,67 

4,62 

4,06 

A514 

El 10xx 

2,41 

2,21 

3,48 

3,30 


Tabela 16-2 

Tamanho mínimo para cordões de solda* 

Espessura do Tamanho mínimo 
metal-base (T) da solda 

dimensões em polegadas 

T < 1/4 1/8 

1 /4 < T <1/2 3/16 

1/2 < T < 3/4 1/4 

3/4 <T 5/16 

dimensões em mm 
T < 6 3 

6 < T < 12 5 

12 <T < 20 6 

20 <T 8 


* Fonte: AWS Dl .1 Tabela 5.8 


A Equação 16.1 é um pouco incomum, pois ela compara as tensões de cisa- 
lhamento à tensão de ruptura como um valor de referência. Isso também parece 
fornecer um fator de segurança de 3,33 (o recíproco de 0,30) em vez do valor 
estabelecido de 2,5. Essa anomalia é explicada pela “mistura” entre a tensão de 
cisalhamento e a tensão axial na equação. A Equação 2.5 b apresenta um quocien¬ 
te aproximado, entre 0,75 e 0,8, entre a tensão de cisalhamento e a resistência à 
tração para os materiais dúcteis. Multiplicando-se 0,75 por 3,33, temos 2,5 como 
fator de segurança com relação à ruptura por cisalhamento. Porém, é mais conve¬ 
niente usar o valor de resistência mínima do eletrodo revestido e ajustar o fator na 
equação entre 1/2,5 a 1/3,33 = 0,30. 

A norma AWS D1.1 Structural Welding Code define o tamanho mínimo para 
soldas baseadas na espessura do material soldado. Alguns desses dados são apre¬ 
sentados na Tabela 16-2. O tamanho mínimo de solda deve assegurar que calor 
aplicado seja suficiente para atingir-se uma boa fusão. 


EXEMPLO 16-1 


Projeto de um cordão de solda estaticamente carregado 


Problema Uma seção Tê de 0,5 in de espessura por 4 in de largura, de 

aço ASTM A36 laminado a quente em ambas as pernas, como 
mostrado na Figura 16-11, será soldada em ambos os lados. 
Determine a dimensão da garganta, t, necessária. 

Dados O Tê é estaticamente carregado em tração no centro da alma 

com P = 16.800 lb atuando no furo de diâmetro 1 in. A resis¬ 
tência do aço ASTM A36 é dada na Tabela 16-3. 


Tabela 16-3 

Resistências mínimas para alguns aços 
estruturais ASTM 

Número 

ASTM 

S y kpsi 
(MPa) 

S„ ( kpsi 
(MPa) 

A36 

36 (250) 

58-80 

(400-500) 

A572 Gr42 

42 (290) 

60 (415) 

A572 Gr50 

50 (345) 

65 (450) 

A514 

100 (690) 

120 (828) 


Hipóteses Usar a resistência do material do eletrodo revestido com valor 
similar ao do material-base com cordão no comprimento total 
da solda. O cordão é carregado diretamente e falhará em cisa¬ 
lhamento ao longo do plano a 45° em sua garganta. 

Solução 

1 A Tabela 16-3 fornece a resistência do material das chapas como 58-80 kpsi. 
Selecione um eletrodo com aproximadamente a mesma resistência, ou seja, 
um valor médio. Os eletrodos revestidos são fornecidos com incrementos de 
10 kpsi e o mais próximo disponível é um E70 com 70 kpsi de resistência à 
tração. (Os eletrodos E60xx são considerados atualmente obsoletos.) 

2 Determine a resistência admissível baseado em 30% do valor do eletrodo 
Exx para este eletrodo usando a Equação 16.1. 
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t = 0,30 Exx = 0,30(70) = 21 kpsi 


(a) 


3 Determine a área em cisalhamento na garganta necessária para limitar a ten¬ 
são com esse valor. 


^ = ^ m = 21 k P si 


16.800 


, 16.800 _ 0 . 2 

A - =-= 0,8 m 

c,s 21.000 


(b) 


4 Determine a dimensão da garganta dos dois cordões inteiros de solda (um 
para cada lado da união). 


A cis = 2Lt = 2(4)í = 0,8 in 
t = 0,1 in 


(c) 


5 Converta a dimensão da garganta, 1, para a dimensão da perna, w, assumin¬ 
do um cordão com pernas iguais em uma união em ângulo (Tê) a 90°. 


0,1 


s(45°) 0. 


',707 


= 0,141 in 


(d) 


6 Verifique a recomendação mínima do tamanho do cordão. A Tabela 16-2 
indica que uma peça com espessura de 0,5 polegada necessita ao menos de 
um cordão com perna de 3/16” de largura, assim aumente a dimensão da 
perna para 0,187 polegada. 

7 Agora verifique se haverá falha na área de fusão. Existem duas áreas de 
interesse, as áreas entre o cordão e a base, marcadas com ‘A’, que estão em 
tração, e as áreas entre o cordão e a alma, marcadas com ‘B’, que estão em 
cisalhamento. Uma vez que ambas têm a mesma área total e a resistência 
ao cisalhamento é aproximadamente a metade da resistência à tração, nós 
precisamos apenas verificar o cisalhamento nas áreas ‘B’ contra a falha. A 
resistência mínima ao escoamento do material da chapa determinada a par¬ 
tir da Tabela 16-3 é 36 kpsi. 




16.800 


-W 2Lw 2(4X0,187) 

_ S s y _ 36.000(0,577) _ 20.772 
“ c “ t „ ~ 11.230 “ 11.230 


= 11.230 psi 


= 1,85 


(e) 



FIGURA 16-11 

Exemplos 16-1 e 16-2. 


Este valor é aceitável, especialmente porque a resistência ao escoamento 
tem um valor mínimo assegurado. 

8 Verifique a resistência da alma, na região do furo de 1 polegada, contra a 
falha por tração. 


C. = — = - 


16.800 


3(0,5) 


= 11.200 psi 


N esc = 


V 36.000 „ „ 

— =-= 3,2 

a 11.200 


(/) 


A alma está segura contra falha por escoamento em tração no furo e contra 
a falha no cordão de solda. Para completar o projeto, é necessário verificar 
o esmagamento e o cisalhamento no furo. Tal tarefa é deixada para o leitor. 
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16.6 CARREGAMENTO DINÂMICO DE SOLDAS 

Como descrito no Capítulo 6, componentes carregados dinamicamente falham 
em níveis de tensão muito abaixo daqueles em componentes sujeitos a cargas 
estáticas. Naquele capítulo aprendemos sobre tensões completamente reversas, 
repetidas e flutuantes. Aprendemos também que a presença da componente de 
tensão média em adição à componente de tensão alternada torna a situação pior 
e requer uma análise utilizando os critérios de Goodman, Gerber ou Soderberg. 
(Figuras 6-42, 6-43 e 6-44.) As componentes de tensão média e alternada a m e a a , 
o intervalo de tensão Ao, a razão de tensão R, a razão de amplitude A, são defini¬ 
dos pelas Equações 6.la-6.ld repetidas abaixo. 


®mctx ®min 

(6.1a) 

o - a 


“ 2 

(6.1 b) 

o + a 


m 2 

(6-1c) 

A = 

(6.1 d) 


* A especificação AISC 2005 121 estabelece 
(p. 16.1-400): 

Extensos programas de ensaios com corpos 
de prova em tamanho natural, substancia¬ 
dos pelo cálculo teórico das tensões, confir¬ 
maram as seguintes conclusões gerais: 

1) A variação da tensão e a severidade dos 
entalhes são variáveis dominantes para de¬ 
talhes soldados e vigas. 

2) Outras variáveis, como tensão mínima, 
tensão média e tensão máxima, não são 
significantes para propósitos de projeto. 

3) Aços estruturais com escoamento entre 
30 e 100 kpsi (250 a 690 Mpa) não apre¬ 
sentam diferença significativa no limite de 
resistência à fadiga para detalhes soldados 
fabricados da mesma maneira. 

+ A propagação de trincas de fadiga e a vida 
em fadiga da maior parte das soldagens é 
proporcional à terceira potência da variação 
de tensão. 1101 


Efeito da tensão média na resistência à fadiga de uma solda 
Soldas carregadas dinamicamente comportam-se de forma surpreendente¬ 
mente diferente de peças não soldadas, o que torna a tensão média irrele¬ 
vante para a sua potencial falha por fadiga.* A Figura 16-12 mostra os dados 
de ensaios de fadiga para corpos de provas soldados e não soldados. Os corpos 
de provas não soldados são de seção retangular, laminados a quente e carregados 
axialmente em tração/compressão. Os corpos de prova soldados foram retirados 
da mesma barra, soldados de topo com penetração completa e deixados iguais 
aos corpos de prova não soldados com geometria, material e acabamento simila¬ 
res. As amostras foram testadas com carregamento axial com razões de tensão R 
de 1/4 (flutuante), 0 (repetida) e -1 (completamente reversa). As duas primeiras 
têm tensão média diferente de zero e a última tem tensão média nula. Observe 
que a tensão média diferente de zero reduz a resistência das amostras não solda¬ 
das, como pode ser visto na Figura 16-16. Mas, os dados das amostras com solda 
não mostram diferença significativa alguma entre os dados para completamente 
reverso e para tensão média presente. O intervalo de tensão (Equação 6.1a) é o 
único fator determinante na falha dinâmica de soldas dinamicamente carregadas. 
Isso torna os cálculos para componentes soldados mais simples que aqueles para 
componentes de máquinas não soldados. A análise pelo critério de Goodman não 
é útil aqui. Em vez disso, o intervalo de tensão que uma solda experimenta em 
um ciclo é comparada a uma variação de tensão para a resistência à fadiga, S fr , 
obtida a partir de ensaios. f 

Os fatores de correção são necessários para o cálculo da resistência à 
fadiga? 

Lembre-se, do Capítulo 6, de que, para o aço, o limite de resistência à fadiga, S f , 
não é mais do que 50% da sua resistência à tração, S ut , costumando ser ainda muito 
menor devido aos numerosos fatores que envolvem o acabamento da superfície, 
tamanho, tipo de carregamento e outros fatores (Equação 6.6). Os dados que de¬ 
finem o limite de vida em fadiga não corrigido S e , = 0,5 S ut são provenientes de 
ensaios com corpos de prova de pequeno diâmetro, em flexão rotativa com superfí¬ 
cies polidas, e são avaliados como valores médios. Assim, o valor não corrigido S e . 
deve ser reduzido por fatores observados para explicar a diferença entre o tamanho. 
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FIGURA 16-12 


Dados para a resistência à fadiga de componentes soldados e não soldados com diferentes valores para a variação da tensão 
(Adaptado de [4].) 


acabamento da superfície, etc., entre o corpo de prova e o seu componente e, ainda, 
por fator estatístico de confiabilidade para obter um valor corrigido para o limite de 
resistência à fadiga, S e . 

Dados de fadiga e resistência à fadiga para soldagens não são obtidos de amos¬ 
tras de laboratório polidas, mas de conjuntos realísticos soldados em uma variedade 
de configurações. Essas amostras são grandes (pense em componentes de edifícios 
e pontes) e são feitas de aço laminado a quente com superfícies rugosas, tensões 
residuais do processo de laminação e soldas verdadeiras contendo concentrações de 
tensão e tensões residuais. Assim, nós não precisamos aplicar os fatores de cor¬ 
reção para tamanho, acabamento da superfície, etc., em nossos componentes, 
pois eles são similares aos corpos de provas que forneceram esses dados. 


Efeito da configuração da solda na resistência à fadiga 

A resistência de uma soldagem à fadiga também irá variar de acordo com a presen¬ 
ça ou ausência de interrupções na geometria do conjunto e dos cordões, os quais 
criam concentrações de tensão.* Assim, as amostras para ensaio foram delibera- 
damente produzidas com concentrações de tensão na forma de cordões intermi¬ 
tentes, adição de reforços e uma grande variedade de soldas e juntas como listado 
anteriormente. A AISC definiu e testou muitas configurações diferentes de solda 
e, baseado na resistência à fadiga do material-base, agrupou-as em oito categorias 
identificadas como A, B, B\ C, D, E, E' e F em ordem decrescente de resistência 
ao carregamento dinâmico. A categoria A é a mais resistente e a E' a menos resis¬ 
tente à fadiga. Observe que F é a resistência ao cisalhamento do cordão de solda e 
os outros são para resistência à tração da área de fusão entre a solda e o material- 
-base. Croquis dessas configurações bem como as letras associadas às categorias e 
resistência à fadiga para vários números de ciclos para cada categoria estão todas 
publicadas na referência [2]. O esquema é muito grande para ser publicado aqui em 
sua totalidade, mas alguns exemplos selecionados são mostrados na Figura 16-13. 


* De acordo com Barsom e Rolfe, 1101 
Um dos mais sensíveis detalhes de solda é a 
terminação do cordão orientada perpendi¬ 
cularmente (transversalmente) ao campo de 
tensão cíclico aplicado. Nesse caso, trincas 
de fadiga iniciam-se a partir da margem do 
cordão de solda e propagam-se através do 
material-base adjacente. De fato, a maioria 
das falhas de fadiga relacionadas com sol¬ 
das inicia-se na superfície, geralmente na 
margem. 

Observe que muitos exemplos neste capítu¬ 
lo têm cordões de solda dessa forma. 
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A Figura 16-13a mostra um componente da categoria A. Note que ele não 
tem soldas. É a categoria mais resistente e, com efeito, uma referência contra a 
qual as outras categorias podem ser comparadas. A relativa baixa resistência à 
fadiga dessa amostra (24 kpsi), comparada ao corpo de prova rotativo em flexão 
do mesmo material (aproximadamente 30 kpsi) deve-se ao tamanho muito maior, 
rugosidade da superfície, tensões residuais do processo de laminação a quente 
e às bordas cortadas por maçarico. A Figura 16-13Ò tem um cordão de solda 
contínuo em todo o comprimento do componente e pertence à categoria B. A 
Figura 16-13c é similar a 16-13 b, porém contém reforços. Na direção da tensão, 
os reforços são curtos (apenas a espessura do membro), mas alguma tensão fluirá 
do membro principal para o reforço, criando uma concentração de tensão, e a 
categoria de resistência será, portanto, rebaixada para C. A Figura 16-13 d pode 
ser qualquer uma das três categorias dependendo do material-base, mesmo se o 



Material-base - sem reforços - 
laminado ou superfícies lisas 



Material-base - construído a partir de chapas 
ou perfilados - soldado por filetes ou cordões 
chanfrado contínuos - sem reforços. Nota: 
para o cordão transferir carga, não é 
permissível o uso para fadiga - nesse caso 
seria o (F) 


(a) 



Categoria B 

Material-base - nas extremidade dos 
reforços da alma e das flanges ou vigas 

Categoria B' 


(b) 



Material-base e material de solda 
com penetração total em chanfro - 
Alterações na espessura ou largura não 
devem exceder 22° (1:2,5). 
Esmerilhamento e inspeção 

Por radiografia ou ultrassom (B) 


Categoria C 


(0 


Reforço não removido. 

Verificado por radiografia ou ultrassom. 

(d) 



Categoria C 


Material-base conectado com cordões 
transversais 
t < 1/2 in. (C) 

t > 1/2 in. (C) Veja a nota C 


NOTA C 



para cordões de solda — = 1,0 



mas o„ £> oí. 


(e) 


o* = variação de tensão para esta condição 
oh = variação de tensão para a categoria 
w = dimensão da perna do cordão 
2a = falta de penetração na junta 
= espessura da placa 


FIGURA 16-13 

Categorias de resistência AISC para componentes soldados sujeitos a carregamento 
de fadiga. (Extraído de [2]) 
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reforço for removido por esmerilhamento. A Figura 16-13e tem uma geometria 
muito diferente da Figura 16- 13c, mas também é da categoria C com uma obser¬ 
vação C anexa que se aplica se a espessura da alma for maior que 0,5 polegada. 
A observação C é mostrada na Figura 16-13c. Observe o nível de detalhes desse 
ensaio - existem muito mais nas especificações AISC.* O material da solda é, 
quase sempre, da categoria F, exceto nos casos de solda transversal de JPC, a 
qual pode ser da categoria B ou C, dependendo da remoção do reforço. 

Extensos ensaios de soldagens em cada uma das categorias foram realizados 
pelo Highway Research Board nos anos de 1960. 1111 Ensaios de 374 vigas de 10 
pés de extensão por 5 polegadas de largura e vários detalhes soldados foram rea¬ 
lizados por dois laboratórios de universidades distintas. Os dados de ambos apre¬ 
sentaram uma correlação estatística bem próxima. A Figura 16-14a mostra os da¬ 
dos do ensaio para as vigas da categoria A e a Figura 16-14 b mostra os dados para 
as vigas da categoria E. Os três conjuntos de dados foram obtidos para diferentes 
valores de tensão mínima, mas com a mesma variação de tensão. O agrupamento 
dos dados mostra que o único parâmetro de tensão com algum efeito é a variação 
de tensão. As tensões máxima, média e mínima não são fatores para a falha. 

Os dados foram ajustados por regressão para o gráfico log-log. As equa¬ 
ções são mostradas nos gráficos. Uma delas tem inclinação de 3,372 e a outra de 
2,877. As linhas acima e abaixo da linha média representam desvio padrão de ±2, 
que inclui 95% da população. A linha da banda inferior é tomada como a linha do 
limite de resistência à fadiga. Relações exponenciais para a resistência à fadiga 
como uma função do número de ciclos foram desenvolvidas a partir dos dados e 
são apresentadas a seguir. A inclinação média de todos os dados para as catego¬ 
rias A até E' foi arredondada para 1/3 para a equação de projeto 16.2a. 

A Figura 16-14c mostra os diagramas S-N para cada uma das categorias de 
solda da AISC baseados nesses dados. Estes diagramas são diferentes daque¬ 
les apresentados no Capítulo 6, nos quais as ordenadas mostram as tensões 
alternadas a a (representadas com limite de fadiga S f ) em vez de mostrar a va¬ 
riação de tensão Ag (identificadas como variação do limite de fadiga S fr ). Eles 
também diferem por não apresentarem valores médios de resistência à fa¬ 
diga, mas valores que são dois desvios-padrão abaixo da média. Embora não 
sejam valores verdadeiramente mínimos, eles estão próximos do mínimo, pois 
95% da população está dentro dos mais ou menos dois desvios-padrão da média, 
implicando que apenas 2,5% ficam abaixo desses valores. Assim, não é neces¬ 
sário aplicar o fator de confiabilidade para reduzir o limite de resistência, a 
menos que se deseje uma confiabilidade superior a 95 %; neste caso, faça uso 
da Tabela 16-4. 

Todas as categorias, com exceção da F, têm a mesma inclinação de 1/3 e as 
suas interceptações decrescem com o aumento do nível de categoria. A categoria 
F, que se aplica ao metal de solda e não ao metal-base, tem uma inclinação de 1/6 
mais suave e com a interceptação também mais baixa. Observe que os joelhos, 
que definem o início da vida infinita, também variam com a categoria de 2E6 até 
mais de 1E7 ciclos. Essas curvas são lineares acima do joelho em um gráfico log- 
-log, permitindo que os dados sejam ajustados por equações exponenciais. Para 
todas as categorias, com exceção da F, a faixa de tensão de fadiga permissível S fr é 

i 

S f r=C eonf ^ >S er (16.2a) 

onde N é o número de ciclos. C F e S er ( variação do limite de tensão da vida em 
fadiga ) são dados nas Tabelas 16-5a e 16-5b para unidades do sistema inglês e 
SI, respectivamente. Os valores são para aços laminados a quente com limite de 
escoamento de 36 a 110 kpsi. 


Tabela 16-4 

Fator de confiabilidade para 

S d = 0,08g (95%) 

Confiabilidade % 

C-conf 

50 

1,152 

90 

1,033 

95 

1,000 

99 

0,938 

99,9 

0,868 

99,99 

0,809 

99,999 

0,759 


Tabela 16-5a 121 

Coeficiente C, e S er para a Equação 16.2 
em unidades do sistema inglês 

Categoria 

AISC 

Cjips 

S, r kpsi 

A 

250 E08 

24,0 

B 

120 E08 

16,0 

B' 

61 E08 

12,0 

C 

44 E08 

10,0 

D 

22 E08 

10,0 

E 

11 E08 

4,5 

E' 

3,9 E08 

2,6 

F 

150 E10 

8,0 


Tabela 16-5b [21 

Coeficiente C f e S 
em unidades SI 

er para a Equação 16.2 

Categoria 

AISC 

Cf SI 

S lr A/l Pa 

A 

170 E10 

165 

B 

83 E09 

110 

B' 

42 E09 

82 

C 

30 E09 

69 

D 

15 E09 

48 

E 

7,6 E09 

31 

E' 

2,7 E09 

18 

F 

10 El 2 

55 


* As especificações da AISC para constru¬ 
ções estruturais em aço podem ser livre¬ 
mente baixadas em www.aisc.org. 
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Para a categoria F, que se aplica para as tensões de cisalhamento no material 
de solda, torna-se: 


■V ^ conf 


\ N J 


> s„ 


(16.2 b) 


* O Welding Research Council 1121 recomen¬ 
da que o expoente da Equação 16.2b seja 
1/5 em vez de 1/6. 


e C F e S ers para categoria F também são mostrados nas Tabela 16-5a e 16-5b. C conf 
é dado na Tabela 16-4.* 

Os valores na Tabela 16-5 podem ser reduzidos por um fator de três para o 
uso de alumínio. Para usar esses dados de resistência calcule a variação à tensão 



(a) Dados experimentais para a Categoria A 1111 




(c) Linhas de regressão ajustadas para dados experimentais de resistência à fadiga para todas as categorias 

FIGURA 16-14 

Dados experimentais para o limite de resistência em fadiga de peças soldadas 1111 nas categorias da AISC [a para o material de 
solda.' 31 
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aplicada Ag ou At e determine o fator de segurança para a tração na área de fusão 
ou o cisalhamento no material de solda, respectivamente, como 


N f . = ■ 


Ao 


N frs = 


At 


(16.3) 


Existe um limite de resistência à fadiga para soldagens? 

Até recentemente foi assumido que, uma vez que o joelho da curva da Figura 16- 
14c foi alcançado, a curva permanece horizontal até o número de ciclos infinito 
para aços e alguns poucos materiais, como o titânio. Isso permite usar aquele va¬ 
lor como um limite para a vida infinita, como foi feito no Capítulo 6 para compo¬ 
nentes sem solda. Pesquisas mais recentes 11 ’ 1 indicam que o limite de resistência 
à fadiga para a solda continua o decaimento além do joelho. 

A Figura 16-5 mostra exemplos de curvas de fadiga para a variação da tensão 
para aço e alumínio tendo como fonte a referência 12. Os dados foram compilados 
após muitos ensaios realizados pelo Welding Research Council (WRC) na solda¬ 
gem de conjuntos de várias geometrias. O WRC definiu categorias similares àquelas 
da AISC mostradas na Figura 16-13, exceto que a WRC tem mais categorias repre¬ 
sentadas por números em vez de por letras. Veja a referência 12 para as definições. 
Os números atribuídos aos símbolos da Figura 16-15 referem-se à resistência da ca¬ 
tegoria WRC tomada a 2 milhões de ciclos. O joelho para o aço e alumínio em tra¬ 
ção é obtido a 1E7 ciclos, mas os dados de fadiga em cisalhamento (não mostrados) 
têm o joelho a 1E8 ciclos. As figuras mostram a resistência à fadiga para a variação 
da tensão de tração declinando com o número de ciclos além do joelho, porém com 
uma inclinação mais suave. O expoente da equação da curva é definido como 1/22 
após o joelho. 11-1 A Figura 16-14 reflete também esse fato, mostrando as linhas com 
uma inclinação negativa após o joelho. Deve-se evitar chamar este valor de limite 
de resistência à fadiga, referindo-se a ele, então, como uma resistência à fadiga S ers . 

Falha por fadiga em carregamentos de compressão? 

Outra diferença entre peças sem soldas e peças soldadas em carregamento de 
fadiga é a tensão residual nas soldas. Lembre-se que no Capítulo 6 estabeleceu- 



(a) Curvas de variação da tensão para componentes soldados de aço ( b) Curvas de variação da tensão para componentes soldados de alumínio 

FIGURA 16-15 

Dados experimentais de resistência à fadiga (variação da tensão) para componentes soldados em várias categorias do 
Welding Research Council. 1121 
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FIGURA 16-11 (Repetida) 
Exemplos 16-1 e 16-2. 
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-se que as falhas por fadiga são devidas apenas a tensões trativas alternadas. As 
oscilações das tensões compressivas podem ser ignoradas seguramente. Na ver¬ 
dade, vimos no Capítulo 15 como usar as tensões residuais compressivas na zona 
de aperto de parafusos pré-carregados para “esconder” parcialmente as tensões 
trativas oscilantes do parafuso carregado em tração. Consideramos que as tensões 
compressivas são bem-vindas em carregamentos dinâmicos de componentes sem 
solda. Quando soldas são introduzidas em um componente, isto não é mais ver¬ 
dadeiro. Tensões compressivas oscilantes também podem causar trincas de 
fadiga. Como isso acontece? 

A resposta é tensão residual de tração. Como descrito anteriormente e mos¬ 
trado na Figura 16-10, uma solda sempre terá tensão residual de tração no valor da 
tensão de escoamento do material. Considere dois diferentes casos de carregamento 
em um componente soldado cuja tensão de escoamento é de 50 kpsi. No primeiro 
caso, uma tensão de tração cíclica que varia entre zero e 10 kpsi é aplicada na região 
da solda. No primeiro ciclo, a tensão na área da solda ficará acima da tensão de 
escoamento. O material irá escoar localmente relaxando parte da tensão residual, 
aproximadamente 10 kpsi. Quando o ciclo volta a zero, a tensão no componente tem 
apenas 40 kpsi de tensão residual. Os próximos e sucessivos ciclos de carregamento 
farão a tensão oscilar entre 40 a 50 com uma variação de tensão de 10 kpsi. 

No segundo caso, o componente tem os mesmos 50 kpsi de tensão residual, 
mas a carga aplicada de compressão varia entre 0 a -10 kspi. A tensão local no 
cordão vai oscilar entre 50 e 40 kpsi em cada ciclo. Uma vez que o sentido da va¬ 
riação da tensão não é importante, tem-se o mesmo valor para a variação de tensão 
em ambos os casos. Carregamentos compressivos podem desenvolver trincas em 
uma solda caso ocorra variação de tensão em tração. Essas trincas crescem apenas 
na zona onde há tensão residual e não se propagam para o material-base, mas, ain¬ 
da assim, enfraquecem a solda e podem causar a falha do cordão. O Capítulo 6 faz 
advertências sobre tensões residuais de tração em peças carregadas dinamicamen¬ 
te, mas, infelizmente, a natureza da solda garante a presença de tensões residuais 
com valores elevados. As tensões residuais podem ser reduzidas com o jateamento 
com granalha de aço ( shot peening ), mas isso é pouco eficaz em soldas. 


EXEMPLO 16-2 


Projeto de um cordão de solda dinamicamente carregado 

Problema A seção Tê da Figura 16-11 será carregada dinamicamente 

com tensões cíclicas variando de 0 a um valor máximo. Deter¬ 
mine o maior valor possível de carga em tração que a solda 
pode suportar com segurança para uma vida infinita e fator 
de segurança N frs = 1,5. 

Dados O Tê tem espessura de 0,5 in com aba de 4 in em aço ASTM 

A36 laminado a quente em ambas as placas e filete de solda 
com perna de 3/16” em todo o comprimento em ambos os la¬ 
dos. Isso está de acordo com o tamanho mínimo especificado 
pela Tabela 16-2. 

Hipóteses Foi suposto que a resistência do eletrodo está de acordo com a 
resistência da chapa. A tensão de cisalhamento na garganta da 
solda governa o projeto (veja Exemplo 16-1). A carga é unifor¬ 
memente distribuída ao longo do comprimento da solda. 

1 A tensão irá variar entre 0 e um valor máximo em cada ciclo. Adaptando a 
Equação 6.1a, a variação da tensão de cisalhamento, Ax, é 


Al : 


(a) 
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2 A geometria da solda é similar à da Figura 16- 13e. A observação C na Fi¬ 
gura 16-1 3e indica que o componente pertence à categoria C, baseado em 
sua espessura, porém essa configuração tem as soldas recebendo a carga 
diretamente. Nesse caso deve-se usar a resistência à fadiga para a categoria 
F, apenas o metal da solda, na área da garganta da solda. Da Tabela 16-5, a 
variação da tensão para a resistência à fadiga, S ers , para a categoria F e vida 
infinita é 8.000 psi. 

3 Calcule uma variação de tensão de cisalhamento permissível baseado na S ers 
e o fator de segurança desejado. 


N, 


frs 


8000 

1,5 


5333 psi 


(b) 


4 A peça, da maneira como foi projetada, tem dois fdetes com perna de 3/16” 
e 4 polegadas de comprimento. Precisamos da área da garganta para o 
cálculo, a qual é 0,707 da perna vezes o comprimento. A carga, dada pela 
Equação 4.9, para criar a tensão admissível de cisalhamento: 

P m ax = WU = 5 333(2)(4)(0,187)(0,707) = 5641 lb (c) 


5 Verifique se a área de fusão da solda está segura. Os pontos mais frequentes 
de falhas são as margens. Use a área da perna da solda no lugar da área da 
garganta. 


5.641 


Efusão 


2(4)(0,187) 


= 3.770 psi 


(d) 


Uma solda de categoria C tem S er — 10 kpsi, segundo a Tabela 16-5a, dando 
um fator de segurança de 10.000/3770 = 2,65. A solda é limitada pela gar¬ 
ganta, como acontece com as soldas de filete. 

6 Deseja-se verificar ainda se a carga cíclica não causará falha estática ou 
em fadiga em lugares mais afastados da solda. Por exemplo, a análise pelo 
critério de Goodman (Capítulo 6) deve ser feita para este carregamento re¬ 
petitivo para a pequena seção transversal na região do furo de 1 polegada e 
para o rasgamento neste mesmo furo. Quaisquer parafusos utilizados para 
a fixação dessa base deverão ser verificados para a fadiga sob a pré-carga 
aplicada (Capítulo 15). Essas tarefas são deixadas para o leitor. 


16.7 TRATANDO A SOLDA COMO UMA LINHA 


O projetista procura sempre determinar o tamanho da solda (área da seção e 
comprimento) necessário para suportar as cargas aplicadas. Uma abordagem é 
estipular um tamanho para a solda, calcular o coeficiente de segurança e, se ina¬ 
dequado, alterar o tamanho e recalcular até encontrar um resultado que satisfa¬ 
ça as exigências iniciais. Um método mais simples e direto, como definido por 
Blodgett, 111 é tratar a solda como uma linha. Em vez de tensões, esse método de 
cálculo tem um número que representa a carga por unidade de comprimento (lbf/ 
in ou N/m), o qual é facilmente convertido para a seção da solda necessária usan¬ 
do os valores de tensões permissíveis para solda a partir das Equações 16.1, para 
carregamento estático, e 16.2, para carregamento dinâmico. A área da solda e a 
carga são normalizadas para uma unidade de comprimento da garganta. Fatores 
de unidade de carga admissíveis, relativos à resistência do eletrodo revestido para 
cargas estáticas, e a perna do cordão de solda w são mostrados na Tabela 16-6. 
Esses valores são calculados como 0,707(0,30)£xa [51 e são para cantos à 90°. 

Os carregamentos em uma dada posição de soldagem são geralmente um ou 
uma combinação de carregamentos de tração direta, cisalhamento direto, flexão 
e torção. Essas tensões, associadas com cada um desses carregamentos, foram 


Tabela 16-6 [51 

Força estática unitária permissível em um 
cordão de solda como uma função do 
comprimento da perna, w 


Número do 
eletrodo 

Foça unitária 
admissível lb/in 

E60 

12 730 w 

E70 

14 850 w 

E80 

16 970 w 

E90 

19 090 w 

El 00 

21 210w 

El 10 

23 330 w 

E120 

25 450 w 
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definidas nos capítulos iniciais deste livro. As equações para as tensões podem 
ser convertidas em f x = carga por comprimento da garganta, t, como segue: 


Tração direta ou compressão 


cisalhamento direto 


flexão 


f=^- 
n K 

s A,., 


f b = ^ 


(16.4) 


torção 


/,= 


Tc 

K 


As unidades de A w são área/comprimento = comprimento. S w é o módulo da 
seção Z /comprimento = comprimento * 1 2 ’ 1 e J w é o momento de inércia J/compri¬ 
mento = comprimento [3 l Isso torna /j = carga por comprimento de garganta para 
todos os casos. 

A Figura 16-16 mostra nove configurações de soldagem e as equações para 
calcular os fatores A w , S w e J w . A aplicação disso será vista no próximo exemplo. 


EXEMPLO 16-3 


Projeto de um conjunto soldado estaticamente carregado 

Problema O conjunto soldado na Figura 16-17 tem cordões de solda en¬ 
tre todo o perímetro do tubo e as chapas. Determine o tama¬ 
nho do cordão necessário para suportar um carregamento de 
P = 2700 lbf. 

Dados O material das chapas é aço estrutural ASTM A36 e será uti¬ 

lizado o eletrodo revestido E70xx. O tubo é Schedule 40 com 
4,5 in de diâmetro externo por 0,24 in de espessura de parede. 
Dimensão a = 15 in e r = 10 in. 

Hipóteses O cordão suporta a carga diretamente. As tensões no cordão 
limitarão o projeto, visto que as áreas de fusão por cordão 
são maiores que suas áreas de garganta. Despreze os pesos do 
braço e do tubo. 

Solução Veja a Figura 16-17 (na página seguinte). 


1 A carga em balanço coloca o tubo e a solda com carregamento combinado 
de flexão, torção e cisalhamento direto no engaste, local onde o momento 

e torque experimentam um valor máximo. A torção e o cisalhamento direto 
são uniformemente distribuídos ao longo do cordão. A posição da tensão 
máxima será na parte superior do tubo, na margem da solda marcada com o 
ponto A, onde a tensão de flexão é máxima em tração. Inicialmente devem- 
-se calcular as cargas unitárias na solda devido aos modos de carregamento 
e, após, encontrar o vetor soma. 

2 Esse é o Caso 9 na Figura 16-16, que mostra o fator de cisalhamento direto 
A" = nd. Use-o para encontrar a carga unitária/ s no ponto A devido ao cisa¬ 
lhamento direto. 


fs = 


_p 

A w 


P_ 
n d 


2700 

4,57t 


= 191,0 lb/in 


(a) 
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Dimensões Flexão Torção 





FIGURA 16-16 

Fatores geométricos para analisar uma solda como uma linha (reimpresso a partir de [7]). 
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FIGURA 16-17 


Exemplos 16-3 e 16-4. 


3 Encontre a carga unitária f b no ponto A devido ao momento fletor utilizando 
5„. do Caso 9. 


. M Pa 2700(15) 

f» = y = —pTÃ = í = 2546 ’ 5 lb/m 

S w nd 4 7 C 


t(4,5 2 /4) 


(b) 


Encontre a carga unitária/, no ponto A devido ao momento torcional utili¬ 
zando J w do Caso 9. 

^ = = = 2700(10X4,5/2) = 848 8 , b/in w 


lí d 4 


7r(4,574) 


5 Encontre a magnitude da força resultante no ponto A (o carregamento máxi¬ 
mo na solda). 


I = ^f s 2 + fb + ff = 2691 lb/in 


(d) 


6 Isso é a carga por unidade de comprimento da solda. A área da garganta 
de uma polegada linear de solda é igual à dimensão da garganta. Assim, 
tomando a tensão na garganta igual ao valor admissível da Equação 16.1, 
use essa carga unitária e determine a área necessária para alcançar o valor 
de tensão admissível. Da Equação 16.1, um eletrodo revestido E70 tem uma 
tensão admissível de 0,30(70.000) = 21.000 psi. 


^adm 

7 Essa é a dimensão da garganta, mas cordões de solda são especificados pela 
dimensão da perna. Assumindo um filete com pernas iguais, em uma junta à 
90°, a dimensão da perna será: 

w = l,4l4f = 1,414(0,128) = 0,181 in (/) 

8 Especifique um cordão com perna de 3/16”. Isso está de acordo com o ta¬ 
manho mínimo de solda especificado na Tabelal6-2 e tem um fator de segu¬ 
rança de aproximadamente 2,5 baseado na Equação 16.1. 

9 A solda entre o tubo e o braço tem um menor nível de tensão que a solda no 
ponto A porque o momento fletor é zero no início da viga em balanço. Este 


2691 lb/in „ . 2( . 

= 0,128 m /in 


21.000 lb/in- 


(e) 
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ponto apresenta apenas cisalhamento direto e torção, o que representa 32% 
da tensão em A. Utilize um cordão de 3/16”, que é o valor mínimo para a pa¬ 
rede deste tubo, para manter a consistência na fabricação. 


EXEMPLO 16-4 


Projeto de um conjunto soldado dinamicamente carregado 

Problema O conjunto soldado da Figura 16-17 tem cordões de solda en¬ 
tre o tubo e as placas nas extremidades. Determine o tamanho 
da solda necessário para suportar uma carga dinâmica que 
varia entre F min = -80 lb e F max = 600 lb para vida infinita e um 
fator de segurança N fr = 1,5. 

Dados O material das chapas é aço estrutural ASTM A36 e será uti¬ 

lizado o eletrodo revestido E70xx. O tubo é Schedule 80 com 
4,5 in de diâmetro externo por 0,337 in de espessura de parede 
(diâmetro interno de 3,83 in). Dimensão a = 15 in e r = 10 in. 

Hipóteses A soldagem é de categoria C, mas a solda pode ser limitada 
pela categoria F. 

Solução Veja a Figura 16-17. 


1 Já foi visto que as falhas devidas a carregamentos dinâmicos dependem 
apenas da variação da tensão ou da oscilação entre os valores máximos e 
mínimos de tensão durante o ciclo. l2J A variação da força é dada por F max - 
F mm = 600 -(-80) = 680 lb. 

2 Esse é o Caso 9 na Figura 16-16, que mostra o fator de cisalhamento direto 

A*. = Jt d. Use-o para encontrar a carga unitária/ no ponto A devido ao cisa¬ 
lhamento direto. 


fs 



p_ 

nd 


680 

4,5n 


= 48,1 lb/in 


(a) 


3 Encontre a carga unitária f b no ponto A devido ao momento fletor utilizando 
S w do Caso 9. 


M _ Pa 
S w nd * 1 2 /4 


680(15) 

7t(4,5 2 /4) 


= 641,3 lb/in 


(b) 


4 Encontre a carga unitária/, no ponto A devido ao momento torcional utili¬ 
zando J w do Caso 9. 


Tc _ Prd/2 
J w 7Xz/ 3 / 4 


680(10)(4,5/2) 
tt(4,5 3 /4) 


= 213,8 lb/in 


(c) 


5 Encontre a magnitude da força resultante no ponto A (carregamento máxi¬ 
mo na solda). 

\F r | = + + = 678 lb/in (d) 


Isso é a carga por unidade de comprimento da solda. 

6 Da Tabela 16-5a, uma união da categoria F tem uma resistência à fadiga em 
cisalhamento (variação) S ers = 8000 psi. Aplicando o fator de segurança a 
essa resistência, tem-se a tensão admissível. 


T 


adm 


s m 


8000 


= 5333 psi 


(e) 


1,5 
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7 A área da garganta de uma polegada linear de solda é igual à dimensão da 
garganta. Assim, tomando a tensão na garganta igual ao valor admissível da 
equação (e), use essa carga unitária e determine a área unitária necessária 
para alcançar o valor de tensão admissível. 


adm 

8 Essa é a dimensão da garganta, mas cordões de solda são especificados pela 
dimensão da perna. Considerando um filete a 45°, a dimensão da perna será: 

w = l,414í = 1,414(0,127) = 0,180 in (g) 


678 lb/in . 2 

-^ = 0,127 in /in 

5,333 lb/in 2 


(/) 


9 Especifique um cordão com perna de 3/16” (0,187”) para obter um coefi¬ 
ciente de segurança de 1,5. Isso está de acordo com o tamanho mínimo de 
solda especificado na Tabela 16-2. 

10 A solda entre o tubo e o braço tem um menor nível de tensão que a solda no 
ponto A porque o momento fletor é zero no início da viga em balanço. Essa 
solda apresenta apenas cisalhamento direto e torção, o que representa 32% da 
tensão em A. A Tabela 16-2 especifica uma solda mínima de 3/16” para essa 
parede de tubo - o mesmo valor do ponto A, o que simplifica a fabricação. 


11 Também é necessário verificar se as tensões na área de fusão entre o tubo 
e a solda não falharão. Lembre-se que a variação de tensão afeta apenas a 
solda, devido à oscilação da carga, neste caso 680 lbf, do passo 1. Encontre 
a variação das tensões normais de flexão e de cisalhamento para o ponto A 
usando a Equação 4.1 lb e Equação 4.23 b, respectivamente. 


o. 


Mc _ ( Pa)c 
I ~ I 


Tr _ ( Pr)c 
J ~ J 


680(15)(2.25) 
tt(4,5 4 - 3,83 4 )/64 

680(10)(2,25) 
7t(4,5 4 - 3,83 4 )/32 


= 2,388 psi 


= 796 psi 


(h) 


(0 


12 Encontre a máxima tensão de cisalhamento, tensões principais e a tensão 
equivalente de von Mises que resulta dessa combinação de tensões utilizan¬ 
do a Equação 4.6 e 5.7c. 


T 

max 

o, 

g 2 


% ~ a, 

2 

a x + o, 

2 

= 0 

o, + o. 


2 (2388 - 0 

+ H — 


+ 796 =1435 psi 


- x,„ 


2388 

2 

2388 


+ 1435 = 2629 psi 


-1435 = -241 psi 


(j) 


o = 


^1 ^ 1^3 


= a/ 2629^2629(^24) + (^247 = 2757 psi 


m 


13 Suponha que este conjunto se enquadra na categoria C da AISC. A Tabela 
16-5a estabelece que o limite de resistência à fadiga para vida infinita é 
10.000 psi. Assim, o fator de segurança é, então 


Sf _ 10000 
G' ~ 2757 


3,62 


(0 


A solda é o limitante desse projeto. 
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16.8 SOLDAS COM CARREGAMENTO EXCÊNTRICO 

Soldagens são comumente utilizadas para suportar cargas deslocadas ou excên¬ 
tricas, como nos Exemplos 16-3 e 16-4. Existem muitas outras configurações, 
como mostra a Figura 16-16. Algumas delas, como a mostrada na Figura 16-18, 
requerem que o centroide desse arranjo de solda seja calculado. Esse é o mesmo 
procedimento descrito na Seção 15-10 e no Exemplo 15-6, onde um padrão 
com parafusos ou pinos foi utilizado para suportar uma carga excêntrica, e o 
cálculo do seu centroide foi necessário. O arranjo da Figura 16-18 é definido na 
Figura 16-16, item 5. Uma equação para a localização do centroide é definida 
na Figura 16-16, assim como as expressões para o cálculo das cargas unitárias 
devido ao cisalhamento direto ou ainda flexão ou torção, dependendo se a lo¬ 
calização da força aplicada está ou não no plano. Essa aplicação será vista no 
exemplo a seguir. 


EXEMPLO 16-5 


Projeto de uma solda com carregamento excêntrico 

Problema O conjunto soldado da Figura 16-18 tem cordões de solda em 
seus três lados da união. Determine o tamanho necessário da 
solda para suportar uma carga estática de P = 4000 lbf. Verifi¬ 
que também o escoamento na viga. 

Dados O material é aço estrutural ASTM A36 e o eletrodo revestido 

é E70xx. As placas tem 1/2" de espessura. Dimensão a = 12", 
b = 3"ed=6". 

Hipóteses Considere a solda como uma linha. O padrão da solda cor¬ 
responde ao item 5 da Figura 16-16, e a solda será o limitante 
para esse projeto de categoria F. 

Solução Veja a Figura 16-18. 

1 Calcule o centroide do arranjo da solda com a equação dada na Figura 16-16. 


b 2 3 2 9 


= — = 0,75 in 
2 b + d 2(3)+ 6 12 

2 Encontre a distância entre a carga aplicada e o centroide. 

r = a + b-x = 12 + 3-0,75 = 14,25 in 


(a) 


(b) 


3 A união soldada está carregada em cisalhamento direto e também tem um 
momento torcional com referência ao seu centroide. 


P P 4000 
ts ~ A w ~ 2b + d ~ 6 + 2(3) 


= 333,3 lb/in 


(c) 


4 O momento torcional é aplicado no centroide, que está a uma distância r da 
carga aplicada P. 


T = Pr = 4000(14,25) = 57.000 lb - in 


(d) 


5 O fator geométrico torcional para essa solda em relação ao centroide (Figura 
16-16) é 


J = 


(2 b + d) 3 b 2 {b + d) 2 _ (12) 3 9(9) 2 


= 83,25 in“ 


(e) 


12 


2 b + d 


12 


12 
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( b) Soma de vetores de forças 
unitárias no ponto A 


Exemplo 16-5. 


6 O maior valor para tensão devida ao torque se localizará no ponto mais 
afastado do centroide, marcado com a letra A na Figura 16-18. Será mais 
simples se as componentes horizontal e vertical, no ponto A, forem calcula¬ 
das, adicionando à componente vertical o cisalhamento direto e, então, cal¬ 
culando a força resultante unitária. Para a componente horizontal, o braço é 
d / 2. Para a componente vertical, o braço é dado por r — a. 


= M 2 = 57,000 (6/2) = 2Q541 ib/in 
J w 83,25 


4 = 


T(r 


57,000(14,25-12) 

83,25 


= 1540,5 lb/in 


(/) 


Fr = 


Jf* + (/,_ +/ s ) 2 = ^2054,l 2 +(1540,5 + 333,3) 2 = 2780 lb/in 


7 A área unitária da garganta será, então 


^adm 

utilizando a S ut para o eletrodo E70 e a Equação 16.1 para a x adm . O compri¬ 
mento da perna é 

w = l,414t = 1,414(0,132) = 0,187 in (h) 

8 O tamanho mínimo recomendado para placas com espessura de 1/2” é 3/16”, 
aproximadamente o mesmo valor encontrado. Utilize um cordão com 3/16”. 


2780 lb/in 


0,30(70.000) lb/in : 


= 0,132 in/in 


( 8 ) 


16.9 CONSIDERAÇÕES SOBRE O PROJETO DE SOLDAS 
EM MÁQUINAS 

A soldagem pode ser uma escolha prática para a montagem de subconjuntos de 
formas complexas que receberão outros componentes de máquinas. Mas isto 
pode se revelar uma escolha economicamente inadequada se não for projetada 
adequadamente. Uma significativa parcela dos custos envolvidos está nas fixa¬ 
ções (gabaritos) e no preparo das peças, para mantê-las no lugar enquanto são 
soldadas. Em alguns casos, pode ser mais barato usinar uma estrutura complexa 
a partir de um bloco de material bruto fazendo o uso de modernos centros de 
usinagem CNC (controle numérico computadorizado). Essas máquinas podem 
usinar formas complexas definidas por sistemas de modelamento sólido (CAD) 
muito rapidamente e com custo baixo, e, por serem programáveis, trabalham sem 
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a assistência de um operador. O percurso da ferramenta é gerado a partir do CAD 
e pode ser enviado eletronicamente à máquina, podendo a peça ser produzida 
com poucas preparações e muito menos interação com o operador. Conjuntos 
soldados, por outro lado, demandam intensa mão de obra. Pode ser mais vanta¬ 
joso fazer cotações de preço para usinagens dessas peças que foram inicialmente 
projetadas como conjuntos soldados. 

Dito isso, o que pode ser feito durante o projeto para se reduzir os custos de 
uma soldagem? Pode-se projetar o conjunto soldado para ser completamente ou 
parcialmente “autoencaixável”. O grau com que peças individuais são projetadas, 
para se encaixar facilmente na posição correta e o seu alinhamento para a solda¬ 
gem, em oposição à necessidade de fixações externas a serem feitas para segurá- 
-los, reduzirão o custo do conjunto soldado. Obviamente, minimizar a quantidade 
e o tamanho das soldas também reduzirá o custo. 

Seja cuidadoso ao usar soldas em peças sujeitas a carregamento dinâmico. 
Procure localizá-las em posições com baixo nível de tensão, se possível. As ten¬ 
sões residuais, presentes em todas as soldas, são um perigo quando tensões al¬ 
ternadas são aplicadas àquelas regiões. Se isso não puder ser evitado, reforços 
e cobre-juntas devem ser removidos e os cordões esmerilhados para reduzir as 
concentrações de tensão nas margens e na superfície da solda. O jateamento da 
solda com granalha de aço irá reduzir as tensões residuais de tração e aumentar 
a resistência à fadiga, apesar de aumentar o custo. Nesses casos, componentes 
usinados a partir de blocos brutos geralmente são mais econômicos que uma 
soldagem e são uma alternativa a ser investigada. Se as quantidades permitirem, 
o forjamento produz peças com melhor resistência à fadiga, mas o alto custo do 
ferramental torna proibitiva esta opção se o tamanho dos lotes for muito pequeno, 
favorecendo as peças usinadas. 

Se o conjunto soldado tiver de ser usinado após a soldagem, ele muito provavel¬ 
mente terá de passar por um tratamento térmico para alívio de tensões antes da usi- 
nagem. Isso aliviará globalmente as tensões residuais aumentando a vida do compo¬ 
nente. Por outro lado, o componente irá sofrer distorções (empenamentos) durante a 
usinagem, pois a remoção de material alivia localmente as tensões residuais. 

16.10 RESUMO 

Essa breve introdução ao projeto de componentes soldados provavelmente le¬ 
vantará muito mais perguntas do que trará respostas aos projetistas. A soldagem 
é um assunto complexo, baseado em um amplo campo de pesquisa e dados ex¬ 
perimentais. A soldagem experimentou um grande desenvolvimento desde a sua 
aplicação na construção de navios, na Segunda Guerra Mundial, e alguns dos 
problemas encontrados na sua construção foram comentados nos Capítulos 5 e 6. 
Se o leitor precisa projetar soldagens, recomenda-se fortemente o aprofundamen¬ 
to no assunto que foi visto aqui. Veja as referências indicadas. 

Um dos resultados mais interessantes dos ensaios de fadiga é a insensibili¬ 
dade da falha à presença de tensões médias, as quais têm grande importância na 
falha de peças sem soldas. Isso simplifica a tarefa do projetista de solda, uma vez 
que análise não faz uso do critério de Goodman. Tratar a solda como uma linha 
também simplifica a tarefa de determinar os tamanhos apropriados das soldas 
para vários tipos de carregamentos. 

A existência de normas e códigos simplifica e complica, ao mesmo tempo, 
o trabalho do projetista. Simplifica, estabelecendo regras e diretrizes para o tra¬ 
balho do projetista, mas também complica a situação porque essas regras estão 
longe de serem simples e requerem muito esforço para serem compreendidas e 
usadas corretamente. A AISC fornece guias gerais para projeto e dados sobre ten¬ 
sões de falha baseados em muitos experimentos que devem ser usados no projeto 
de soldas. As especificações e normas da AISC e da AWS devem ser estudadas 
pelo projetista comprometido. 
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Tabela P16-0 + 

Matriz de problemas/tópicos 

16.5 Força estática de soldas 
16-1, 16-2, 16-3 

16.6 Força dinâmica das soldas 
16-5,16-7,16-9 

16.7 Solda como uma linha 
16-6,16-7,16-8,16-9 

16.8 Padrões de solda 
excentricamente carregados 
16-4,16-5 


As soldas são mais fáceis quando feitas em aços laminados a quente, de bai¬ 
xo carbono, e estaticamente carregadas, comum na fabricação de estruturas para 
máquinas. Por sua vez, componentes com altos carregamentos de tensão ou car¬ 
regados dinamicamente podem não ser um bom candidato à soldagem. Virabre- 
quins e bielas, por exemplo, não são feitos com soldas, mas são forjados a quente, 
devido ao carregamento dinâmico. 


Equações importantes utilizadas nesse Capítulo 


Tensão admissível de cisalhamento em soldas com carregamentos estáticos 
(Seção 16.5): 

*■*. = 0,30 Exx (16.1) 


Limite de resistência à fadiga (variação da tensão normal - Categorias A - E 
(Seção 16.6): 


C f 3 

) =C — 

> '-conf N 


>s„. 


(16.2 a) 


Limite de resistência à fadiga (variação da tensão cisalhante - Categoria F (Seção 
16.6): 


ç — C 

‘ J frs '''''conf 


Cj_ 

N 


>S„. 


Veja a Tabela 16-5 para os valores de C f e S er , S ers . 


Fatores de segurança para a fadiga em soldas: 


N fr =- 


A a 


ou N frs = — 
frs At 


(16.2 b) 


(16.3) 
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16.12 PROBLEMAS 

*16-1 Uma solda de topo em arco submerso com uma junta de penetração completa 
(JPC) foi feita em duas seções de uma chapa de aço ASTM A36 laminado a 
quente. A chapa tem 10 in de largura por 1/2 in de espessura e um eletrodo 
E70 foi utilizado. Qual é a carga de tração que a solda pode suportar sem que o 
metal-base ou o cordão escoem? 

16-2 A chapa do problema 16-1 tem uma junta de penetração parcial aplicada de cada 
lado. A garganta de cada cordão tem 1/4 in. Qual é a máxima tensão que essa 
solda suporta? 

*' 16-3 Um suporte em Tê, similar ao da Figura 16-11, tem uma chapa de 1/2 in de 

espessura de aço A572 Grau 42 soldada com um filete de 3/16 in em ambos os 
lados internos do suporte usando um eletrodo E70. Esse suporte está sujeito a 
uma carga de tração de 20 kip na alma do Tê. Determine o comprimento mínimo 
L do suporte supondo cordões contínuos. 

16-4 A Figura PI6-1 mostra uma barra soldada a uma base, com filetes de 3/16 in em 
seus três lados, utilizando um eletrodo E70. O material é um aço A572 grau 50 
laminado a quente. Qual é a recomendação de carga estática P que pode segura¬ 
mente ser aplicada à barra? 

*16-5 A Figura PI6-1 mostra uma barra soldada a uma base, com filetes de 3/16 in em 
seus três lados, utilizando um eletrodo E70. O material é um aço A572 grau 50 
laminado a quente. Qual é a sua recomendação para a máxima carga repetida 
aplicada, de zero a P mal , que pode ser aplicada por 10E8 ciclos com um fator de 
segurança de 1,6? 

* t /6-6 A Figura P16-2 mostra um suporte soldado a uma parede com um cordão usan¬ 
do um eletrodo E70. Para as linhas da Tabela PI6-1, determine o tamanho do 
cordão de solda necessário para um carregamento estático F. As dimensões são 
h = 1,2 OD, a = 201) e l = 2,5 OD. O material do tubo e da parede é aço A36. 

*16-7 A Figura PI6-2 mostra um suporte soldado à uma parede com um cordão usando 
um eletrodo E70. Para as linhas da Tabela PI6-1, determine o tamanho do cor¬ 
dão de solda necessário para um carregamento dinâmico que varia de -0,1F a 
+0,2F. O tubo e o material da parede são feitos de aço A36, h = 1,2 OD a = 2 O D 
e / = 2,5 OD. Utilize o fator de segurança de 1,5. 




x 


Problemas 16-6 e 16-7. 



Problemas 16-4 e 16-5. 


Tabela PI 6-1 

Dados para os problemas 16-6 e 16-7. 
Comprimentos em polegadas, forças em 
kip 

Row 

F 

OD 

ID 

b 

a 

2,5 

3,500 

3,068 

1/2 

b 

3,8 

4,500 

4,026 

1/2 

c 

4,8 

5,563 

5,047 

1/2 

d 

8,0 

6,625 

6,065 

1/2 

e 

9,0 

8,625 

7,981 

3/4 

f 

11,0 

10,750 

10,020 

3/4 


* Respostas para esses problemas são mos¬ 
tradas no Apêndice D. 

+ Problemas com a numeração em itálico 
são problemas de projeto. 
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Problemas 16-8 e 16-9. 


* Respostas para esses problemas são mos¬ 
tradas no Apêndice D. 

+ Problemas com a numeração em itálico 
são problemas de projeto. 


1 16-8 A Figura PI6-3 mostra um gancho usinado a partir de um aço A572 grau 50 la¬ 
minado a quente, com espessura de 12 mm. Ele é soldado a um suporte com um 
cordão em todo o perímetro, utilizando um eletrodo E80. Determine o tamanho 
do cordão de solda necessário para uma carga estática de P = 12 kN. 

* t i6-9 A Figura PI6-3 mostra um gancho usinado a partir de um aço A572 grau 50 la¬ 
minado a quente, com espessura de 12 mm. Ele é soldado a um suporte com um 
cordão em todo o perímetro, utilizando um eletrodo E90. Determine o tamanho 
do cordão de solda necessário para uma carga dinâmica que varia entre 0 e +3 
kN usando um fator de segurança de 1,8. 

16-10 Duas tiras de aço A572 grau 42, com dimensões 50 mm por 8 mm de espessura, 
são soldadas juntas em uma união sobreposta usando um eletrodo E70. A carga 
de tração é de 45 kN e está aplicada ortogonalmente aos cordões. Qual é a reco¬ 
mendação para o tamanho do cordão para essas duas soldas com largura total? 

16-11 Duas tiras de aço A572 grau 42, com dimensões 50 mm por 8 mm de espessura, 
são soldadas juntas em uma união sobreposta usando um eletrodo E70. Deter¬ 
mine o tamanho necessário do cordão de solda para um carregamento dinâmico 
que varia entre 0 a +12 kN, utilizando um fator de segurança de 1,5 e vida infini¬ 
ta para esses dois cordões de largura total. 

16-12 Duas tiras de alumínio são soldadas juntas em uma união sobreposta utilizando 
um eletrodo de alumínio. Determine o tamanho necessário do cordão de solda 
para um carregamento dinâmico que varia entre 0 a +5 kN, utilizando um fator 
de segurança de 2,0 e vida infinita para esses dois cordões de largura total. 
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EMBREAGENS E FREIOS 

Um livro grande é um grande aborrecimento. 

Callimachas, 260a.C. 


17.0 INTRODUÇÃO 

Embreagens e freios são essencialmente o mesmo dispositivo. Cada um deles 
provê uma conexão de atrito magnética, hidráulica ou mecânica entre dois ele¬ 
mentos. Se os elementos conectados podem rodar, então é chamada de embre¬ 
agem. Se um dos elementos roda, enquanto o outro é fixo, é chamada de freio. 
Uma embreagem fornece então uma conexão que se pode interromper entre dois 
eixos que rodam, como, por exemplo, o eixo de manivelas de um motor de auto¬ 
móvel e o eixo de entrada de sua transmissão. Um freio fornece uma conexão não 
permanente entre um elemento que roda e um plano de chão que não roda, como, 
por exemplo, a roda de um automóvel e seu chassi. O mesmo dispositivo pode ser 
utilizado tanto como embreagem quanto como freio, fixando o seu elemento de 
saída a um eixo que pode rodar ou fixando-o ao chão. 

Freios e embreagens são utilizados extensivamente em máquinas de produ¬ 
ção de todos os tipos, não apenas em aplicações envolvendo veículos nos quais 
são necessários para parar o movimento e permitir que o motor de combustão 
interna possa continuar rodando (marcha lenta) quando o veículo está parado. 
Embreagens também permitem que uma carga de alta inércia seja movimentada 
com um motor elétrico menor que o que seria necessário se esta fosse diretamen¬ 
te conectada. As embreagens são utilizadas muitas vezes para manter um torque 
constante em um eixo de tensionamento de abas ou filamentos. Uma embreagem 
pode ser utilizada como um dispositivo de desconexão em casos de emergência, 
pois separa o eixo do motor em casos de emperramento de uma máquina. Em 
tais casos, um freio também será adequado para levar o eixo (e a máquina) a uma 
parada rápida em emergências. Para minimizar lesões, muitos fabricantes nos 
Estados Unidos requerem que suas máquinas de produção parem dentro de uma 
revolução ou menos do eixo principal se um trabalhador atingir a “barra de pâni¬ 
co” que geralmente se estende por comprimento total igual ao da máquina. Essa 
especificação pode ser de difícil atendimento em máquinas grandes (10 a 100 pés 
de comprimento) movidas por motores elétricos com vários cavalos de potência. 
Os fabricantes fornecem combinações de embreagens e freios em um único pa¬ 
cote para tais aplicações. A aplicação de potência desacopla o freio e acopla a 
embreagem, tornando-o seguro contra falhas. Freios antifalha trabalham acopla¬ 
dos (geralmente por meio de molas internas), a menos que seja aplicada potência 
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A fotografia na página capitular é cortesia 
de Logan Clutch Corporation, Cleveland, 
Ohio. 


Tabela 17-0 Variáveis usadas neste capítulo 

Símbolo 

Variável 

Unidades ips 

Unidades SI 

Ver 

a 

comprimento 

in 

m 

Seção 17.6 

b 

comprimento 

in 

m 

Seção 17.6 

c 

comprimento 

in 

m 

Seção 17.6 

d 

diâmetro 

in 

m 

várias 

F 

força 

lb 

N 

várias 

F a 

força aplicada 

lb 

N 

Seção 17.6 

F f 

força de atrito 

lb 

N 

Seção 17.6 

F n 

força normal 

lb 

N 

Seção 17.6 

R x 

força reativa 

lb 

N 

Seção 17.6 

R x 

força reativa 

lb 

N 

Seção 17.6 

K 

constante arbitrária 

nenhuma 

nenhuma 

várias 

1 

comprimento 

in 

m 

várias 

M 

momento 

lb-in 

N-m 

várias 

N 

número de superfícies de atrito 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 17.2 

P 

potência 

hp 

Watts 

Ex. 17-1 

P 

pressão 

psi 

N/m 2 

Seção 17.4 

P max 

pressão máxima 

psi 

N/m 2 

Seção 17.4 

r 

raio 

in 

m 

várias 

r i 

raio interno do disco de forração 

in 

m 

várias 

r Q 

raio externo do disco de forração 

in 

m 

várias 

T 

torque 

lb-in 

N-m 

várias 

V 

velocidade linear 

in/s 

m/s 

Eq. 17.4 

W 

taxa de desgaste 

psi-in/s 

Pa-m/s 

Eq. 17.4 

W 

largura 

in 

m 

várias 

e 

posição angular 

rad (deg) 

rad (deg) 

Seção 17.6 

p 

coeficiente de atrito 

nenhuma 

nenhuma 

Eq. 17.2 

(0 

velocidade angular 

rad/s 

rad/s 

Ex. 17-1 


para desacoplá-los. Portanto, eles “falham de forma segura” e param a carga se a 
energia falhar. Freios de ar de caminhões de autoestrada ou de carros de trens são 
desse tipo. A pressão do ar libera o freio, que trabalha normalmente acoplado. Se 
o vagão de trem ou o reboque de um caminhão se separar e cortar a sua manguei¬ 
ra de conexão ao motor ou trator, o freio é automaticamente acoplado. 

Este capítulo irá descrever alguns dos tipos de embreagens disponíveis co¬ 
mercialmente, bem como freios e suas aplicações, e discutir a teoria e o dimen¬ 
sionamento de dois tipos particulares de embreagens/freios de atrito. A Tabela 
17-0 lista as variáveis usadas neste capítulo e indica a equação ou seção na qual 
elas podem ser encontradas. 

17.1 TIPOS DE FREIOS E EMBREAGENS 

Freios e embreagens podem ser classificados de várias maneiras, por meio da 
forma de atuação, pela maneira como transferem energia entre elementos e pelo 
caráter do acoplamento. A Figura 17-1 mostra um diagrama de fluxo salientando 
essas características. As formas de atuação podem ser mecânica, como ocorre 
quando se aperta o pedal de embreagem em um automóvel, pneumática ou hi¬ 
dráulica, na qual a pressão exercida por um fluido move um pistão para fazer 
mecanicamente o acoplamento ou desacoplamento, como ocorre em freios de 
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veículos, elétrica, que é tipicamente utilizada para excitar uma espira magnética, 
ou automática, como no caso do freio contra derrapagem que se acopla pelo 
movimento relativo entre elementos. 

Embreagens de contato positivo As formas de transferência de energia podem 
ser por meio de um contato mecânico positivo, como no caso de uma embrea¬ 
gem de dentes ou em forma de serra, que se acopla por interferência mecânica, 
como mostrado na Figura 17-2. O engajamento se caracteriza pela interferência 
mecânica obtida por meio de agarras quadradas ou em forma de dentes de serra, 
ou com dentes de várias formas. Esses dispositivos não são tão úteis para freios 
(exceto como dispositivos de suporte), porque eles não podem dissipar grandes 
quantidades de energia, como um freio de atrito, e, como embreagens, eles só po¬ 
dem ser engajados a velocidades relativamente baixas (cerca de 60 rpm máx. para 
embreagens de mandíbula e 300 rpm máx. para embreagens de dentes). Suas van¬ 
tagens residem no acoplamento positivo e, uma vez acoplados, podem transmitir 
grandes torques sem escorregamento. Elas são combinadas algumas vezes com 
embreagens de atrito, que levam os dois elementos aproximadamente à mesma 
velocidade antes que as mandíbulas e os dentes se engajem. Este é o princípio das 
embreagens sincronizadas em transmissão automotiva manual.* 

Embreagens e freios de atrito são os tipos mais comumente utilizados. Duas 
ou mais superfícies são pressionadas entre si por meio de uma força normal para 


* Transmissões automotivas utilizam em 
geral engrenagens helicoidais, por razões de 
silêncio em operação, como foi mencionado 
no Capítulo 13. Engrenagens helicoidais 
não podem ser engajadas e desengajadas 
de forma fácil em transmissões manuais por 
causa do seu ângulo de hélice. Portanto, 
elas são todas mantidas sempre acopladas e 
embreadas/desembreadas do eixo de trans¬ 
missão para mudar de uma a outra relação 
de transmissão. Cada engrenagem possui 
uma embreagem de malha síncrona conec¬ 
tando-a ao seu eixo. Essa embreagem, na 
verdade, consiste em superfícies cônicas de 
atrito para arrastar os dois elementos (eixo 
e engrenagem) à condição de velocidade 
relativa quase zero antes que os dentes da 
sua embreagem companheira, de contato 
positivo, acople. A alavanca de mudanças 
de marcha movida pelo condutor muda 
essas embreagens entre posições de engaja¬ 
mento e desengajamento em vez de mudar 
de engrenagens na transmissão. 




Mandíbula 

quadrado 

Contato 

positivo 


Mandíbula 

espiral 




Denteado 


"HiPillí 

m. 



Acoplamento 


fluídico 



— Hidráulico 


FIGURA 17-1 

Classificação de embreagens e freios. (Fonte: Z. Hinhede, Machine Design Fundamentais, Prentice-Hall, 1983, com 
permissão.) 
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FIGURA 17-2 

Embreagem de contato positivo. (Cortesia da American Precision Industries, 

Deltran Division, Amherst, N. Y, 14228.) 

criar um torque de atrito. As superfícies de atrito podem ser planas e perpendicu¬ 
lares ao eixo de rotação, caso em que a força normal é axial (freio ou embreagem 
de disco), como mostrado na Figura 17-3, ou podem ser cilíndricas com a força 
normal na direção radial (freio ou embreagem de tambor), como mostrado nas 
Figuras 17-8 a 17-9, ou cônicas (freio ou embreagem cônica). Embreagens côni¬ 
cas podem tender a agarrar, emperrar e não se separar, não sendo, portanto, muito 
utilizadas hoje em dia nos Estados Unidos, ainda que populares na Europa. 111 

Pelo menos uma das superfícies de atrito é geralmente metálica (ferro fundido 
ou aço), e a outra é normalmente feita de um material com alto atrito, conhecido 
como material de forro. Se existirem apenas dois elementos, haverá uma ou duas 
superfícies de atrito para transmitir torque. Um arranjo cilíndrico (freio de tambor 
ou embreagem) possui uma superfície de atrito apenas, e um arranjo axial (disco de 
freio ou embreagem) possui uma ou duas superfícies dependendo de o disco ser co¬ 
locado em forma de sanduíche entre as duas superfícies do outro elemento ou não. 
Para maior capacidade de torque, embreagem de disco e freios são construídos fre¬ 
quentemente com discos múltiplos para aumentar o número de superfícies de atrito 
(ver a Figura 17-3). A habilidade que uma embreagem ou freio tem de transmitir o 
calor gerado pelo atrito pode ser o fator limitante de sua capacidade. Embreagens 



FIGURA 17-3 


Uma embreagem de disco de placas múltiplas atuada por pressão de fluido. 
(Cortesia de Logan Clutch Corporation, Cleveland, Ohio.) 
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de discos múltiplos são de resfriamento mais difícil e, portanto, indicadas para apli¬ 
cações envolvendo altas cargas e baixas velocidades. Para cargas dinâmicas de alta 
velocidade, um número menor de superfícies de atrito é melhor. 111 

Embreagens de atrito podem ser operadas secas ou molhadas, estas últimas 
trabalhando em um banho de óleo. Ainda que o óleo diminua sensivelmente o 
coeficiente de atrito, ele aumenta muito a transferência de calor. Coeficientes de 
atrito para combinações de materiais de embreagens/freios giram normalmente 
entre 0,05 para óleo e 0,60 para condições de atrito seco. Embreagens molha¬ 
das normalmente utilizam discos múltiplos para compensar o baixo coeficiente 
de atrito. Transmissões automáticas para automóveis e caminhões contêm várias 
embreagens molhadas e freios operando em óleo, que é circulado para fora da 
transmissão com o intuito de ser resfriado. Transmissões manuais de veículos 
rústicos para fora de estrada, como motocicletas, utilizam embreagens molhadas, 
cheias de óleo, em reservatórios selados, com discos múltiplos para proteger as 
superfícies de poeira, água e sujeira. Transmissões manuais de automóveis e ca¬ 
minhões utilizam normalmente embreagens de um único disco, secas. 

Embreagens de sobrevelocidade (também conhecidas como embreagens de 
sentido único) operam automaticamente com base na velocidade relativa de dois 
elementos. Elas atuam na circunferência e permitem rotação relativa em uma só 
direção. Se a rotação tende a se inverter, a geometria interna do mecanismo da 
embreagem agarra o eixo e trava. Essas embreagens de travamento em reverso 
podem ser utilizadas em guinchos para evitar que a carga caia se a energia que 
move o eixo for interrompida, por exemplo. Essas embreagens também são uti¬ 
lizadas como mecanismos de indexamento. O eixo de entrada pode oscilar para 
trás e para a frente, porém o de saída roda intermitentemente em apenas uma 
direção. Uma outra aplicação comum de embreagens de sobrevelocidade ocorre 
no cubo traseiro de uma bicicleta que permite que a roda rode livre quando a ve¬ 
locidade desta excede aquela da roda dentada de transmissão. 

Vários outros mecanismos são utilizados em embreagens de sentido único. A 
Figura I 7-4a mostra uma embreagem de escovas que possui uma pista interna e 
outra externa, como um rolamento de esferas. Mas, em vez das esferas, o espaço 
entre as pistas é preenchido com escovas de estranhas formas, que permitem o 
movimento em uma direção, mas que emperram e travam as pistas uma à outra, 
transmitindo um torque unidirecional, na outra direção. Um resultado semelhante 
é obtido com esferas e roletes prisioneiros em câmaras com forma de cunha entre 
as pistas, no que é então conhecido como embreagem de roletes. A Figura 17-4/? 
mostra um outro tipo de embreagem de um só sentido de rotação, ou embreagem 
de sobrevelocidade, chamada de embreagem de mola, que utiliza uma mola 
enrolada de forma apertada ao redor do eixo. A rotação em uma direção enrola a 
mola de forma a apertá-la mais contra o eixo, transmitindo torque. A rotação em 
sentido contrário abre a mola ligeiramente, fazendo com que escorregue. 

Embreagens centrífugas acoplam automaticamente quando a velocidade do 
eixo excede certo valor. Elementos de atrito são forçados radialmente para fora 
contra um tambor cilíndrico para que a embreagem acople. As embreagens cen¬ 
trífugas são utilizadas algumas vezes para acoplar motores de combustão interna 
ao trem de transmissão. O motor pode ficar em ponto morto desacoplado das 
rodas e, quando o injetor de combustível se abre, aumentando a velocidade do 
motor, a embreagem acopla automaticamente. Essas embreagens são comuns em 
karts. Utilizadas em serras de corrente pela mesma razão, elas também servem 
para alívio em situações de sobrecarga, já que escorregam, permitindo que o mo¬ 
tor continue girando quando a serra emperra na madeira. 

Embreagens magnéticas e freios são construídos de diversas formas. As em¬ 
breagens de atrito são operadas eletromagneticamente, como mostrado na Fi- 
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FIGURA 17-4 


Embreagens de sobremarcha: (a) embreagem de escovas; ( b ) embreagem de mola enrolada. (Cortesia de Warner Electric, 
South Beloit, III. 61080.) 


gura 17-5 cí. Elas possuem várias vantagens, como tempos de resposta rápidos, 
facilidade de controle, partida e parada suaves, e podem funcionar acopladas ou 
desacopladas (segurança contra falhas). Existem ambas as versões de embrea¬ 
gem e freio disponíveis, assim como módulos combinados de embreagem-freio. 

Embreagens e freios de partícula magnética (não mostradas) não possuem con¬ 
tato direto envolvendo atrito entre o disco de embreagem e a carcaça e, portanto, 
nenhum material para consumir por desgaste. A folga entre as superfícies é preen¬ 
chida por um pó ferroso fino. Quando a espira é energizada, as partículas de pó 
formam correntes ao longo das linhas de fluxo magnético e acoplam assim o disco 
à carcaça sem escorregamento. O torque pode ser controlado variando a corrente 
na espira, e o dispositivo irá escorregar quando o torque aplicado exceder o valor 
determinado pela corrente na espira, proporcionando uma tensão constante. 

Embreagens e freios de histerese magnética (Figura ll-5b) não possuem qual¬ 
quer contato mecânico entre os elementos rotativos e, portanto, têm atrito zero 
quando desacopladas. O rotor, também chamado de copo de arraste, é arrastado 
conjuntamente (ou freado) pelo campo magnético estabelecido pelo campo de 
espira (ou imã permanente). Esses dispositivos são utilizados para o controle de 
torque de eixos em aplicações como máquinas de enrolar, onde uma força cons¬ 
tante deve ser aplicada à aba ou ao filamento de material à medida que este é 
enrolado. O torque em uma embreagem de histerese é controlável independen¬ 
temente da velocidade. Esses dispositivos são extremamente suaves e quietos, 
possuindo vida longa uma vez que não existe contato mecânico dentro da embre¬ 
agem à exceção dos seus mancais. 

Embreagens de corrente de redemoinho (não mostradas) são similares em 
construção aos dispositivos de histerese magnética na medida em que não apre¬ 
sentam contato mecânico entre rotor e pólos. A espira estabelece contracorrentes 
que magneticamente acoplam a embreagem. Existirá sempre algum escorrega¬ 
mento neste tipo de embreagem, uma vez que precisa existir movimento relativo 
entre o rotor e o pólo para gerar as correntes que criam a força de acoplamento; 
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FIGURA 17-5 


Embreagens magnéticas: (a) embreagem de atrito operada magneticamente, (fa) embreagem de histerese. (Fonte: (a) 
Cortesia de Warner Electric, South Beloit, III., 61080, (b) Cortesia de Magtrol, Buffalo, N. Y, 14224.) 


portanto, um freio de correntes parasitas não pode suportar uma carga estacio¬ 
nária, apenas diminuir a sua velocidade. Essas embreagens possuem vantagens 
similares aos dispositivos de histerese e são utilizadas em aplicações similares 
como enroladores de espira ou filamento, etc. 


Acoplamentos fluídicos transmitem torque por meio de um fluido, geral¬ 
mente um óleo. Um impulsor que possui um conjunto de pás é girado por meio 
de um eixo de entrada e produz momento angular ao óleo que o circunda. Uma 
turbina com pás similares é fixada ao eixo de saída e gira por causa do movi¬ 
mento do óleo que a impacta. O princípio de operação é similar à colocação de 
dois ventiladores elétricos face a face com apenas um deles posto a rodar. O 
fluxo de ar proveniente das pás do ventilador acionado faz com que as pás sem 
acionamento que estão à frente rodem, havendo portanto transmissão de energia 
sem contato mecânico. Utilizar óleo incompressível em um volume confinado 
é muito mais eficiente do que dois ventiladores em ambiente aberto, especial¬ 
mente quando as pás do propulsor e turbina são otimizadas para bombear óleo. 
Um acoplamento fluídico fornece partidas bastante suaves e absorve choques, 
uma vez que o fluido simplesmente cisalha quando existe um diferencial de 
velocidade, acelerando (ou desacelerando) a turbina de saída de forma gradual 
de modo a igualar dentro do possível a velocidade do impulsor. Haverá sempre 
algum escorregamento, significando que a turbina não poderá nunca alcançar 
100% da velocidade do impulsor (0% escorregamento), mas pode operar com 
100% de escorregamento quando a turbina estanca. Toda a energia inserida será 
convertida em calor durante o cisalhar do óleo. A transmissão de calor é um fator 
importante quando se dimensiona um acoplamento fluídico. A caixa de saída é 
frequentemente aletada para melhorar a transmissão de calor. Um acoplamento 
fluídico transmite o torque de entrada ao eixo de saída a qualquer velocidade, 
inclusive na de estancamento, de maneira que não pode ser totalmente desaco- 
plado como uma embreagem de atrito. A saída deve ser freada para mantê-la 
estacionária quando o eixo de entrada está girando.* O intervalo de potência de 
acoplamentos fluídicos varia com o seu diâmetro à potência cinco. Um aumento 
de 15% no diâmetro dobra sua capacidade. Se utilizado como um freio, um aco¬ 
plamento fluídico pode apenas fornecer um arraste para diminuir a velocidade 
de um dispositivo, como em um dinamômetro, mas não pode suportar uma carga 
estacionária. 


* Esta é a razão pela qual você deve manter 
o seu pé no freio quando parado em um 
semáforo a bordo de um automóvel com 
transmissão automática se o motor estiver 
rodando e a transmissão estiver em "an¬ 
dar". O acoplamento fluídico entre o motor 
e a transmissão está transmitindo torque 
continuamente, e o carro irá avançar de 
forma lenta nessas condições, a menos que 
os freios sejam aplicados. 
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FIGURA 17-6 


Conversor de torque. (Cortesia de Mannesmann Sachs AG, Schweinfurt, Alemanha.) 


Se um terceiro elemento estacionário, com um conjunto de pás curvas, chama¬ 
do de reator ou estator, for colocado entre o impulsor e a turbina, um momento 
angular adicional é transmitido ao fluido, e o dispositivo é, então, conhecido como 
conversor de torque. Conversores de torque são utilizados em veículos para aco¬ 
plar o motor a uma transmissão automática. O motor pode ficar em marcha lenta 
com o veículo parado (turbina estancada - 100% de escorregamento). Em condi¬ 
ções de estancamento, o impulsor e as pás do reator criam uma multiplicação de 
torque próxima a 2:1, que fica disponibilizada para acelerar o veículo quando os 
freios são liberados e a velocidade do motor é aumentada. Assim que a velocidade 
do veículo (e, portanto, da turbina) aumenta, a velocidade da turbina se aproximará 
àquela do impulsor e a multiplicação de torque decairá essencialmente para zero 
com um escorregamento de uns poucos porcento. Se um torque adicional é ne¬ 
cessário momentaneamente (como nas ultrapassagens), o escorregamento entre o 
impulsor e a turbina irá automaticamente aumentar quando a velocidade do motor 
é aumentada para proporcionar mais torque e potência para acelerar o veículo. 

17.2 SELEÇÃO E ESPECIFICAÇÃO DE EMBREAGENS/ 
FREIOS 

Fabricantes de embreagens e freios especializados como aqueles descritos ante¬ 
riormente fornecem uma quantidade extensa de informação com relação à capaci¬ 
dade em termos de torque e potência dos diferentes modelos apresentados em ca¬ 
tálogos, muitos dos quais tão informativos quanto um livro-texto sobre o assunto. 
Eles também definem procedimentos de especificação e seleção, em geral basea¬ 
dos no torque e na potência antecipados para a aplicação em pauta e nos fatores 
de serviço sugeridos, que tratam de compensar as diferentes condições de carga, 
instalação ou fatores de meio ambiente com relação aos que foram utilizados nos 
testes dos produtos. Por exemplo, a potência-padrão divulgada por um fabricante 
para um modelo de embreagem pode basear-se em um acionador suave, como um 
motor elétrico. Se, contudo, a aplicação em particular requer o uso de um motor 
de combustão interna da mesma potência, haverá cargas impulsivas, e uma em¬ 
breagem ou freio de maior capacidade que a estabelecida pela potência média terá 
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que ser selecionado. Isso é conhecido como pós-capacitação de uma embreagem 
(ou freio), significando que a capacidade real nas condições antecipadas de uso é 
considerada menor que aquela capacidade anunciada para o dispositivo escolhido. 

Fatores de serviço De acordo com muitos fabricantes de embreagens, uma 
causa comum de problemas em embreagens redunda da aplicação incorreta, por 
parte do projetista, de fatores de serviço que levam em conta condições particu¬ 
lares da aplicação. [1] Isso pode, em parte, ser resultado da confusão causada pela 
falta de padronização das definições relativas a fatores de serviço. Um fabrican¬ 
te pode recomendar um fator de serviço de 1,5 para uma condição particular, 
enquanto outro pode recomendar 3,0 para a mesma condição. Ambos estarão 
corretos relativamente aos seus projetos de embreagem porque, em um caso, o 
fabricante pode já ter um coeficiente de segurança embutido, enquanto o outro 
requer a aplicação de um fator de serviço. O projetista sensato irá seguir cuida¬ 
dosamente as recomendações do fabricante quanto à seleção de seus produtos, 
reconhecendo que estas se baseiam normalmente em programas extensivos (e ca¬ 
ros) de teste, assim como em experiências de campo com o produto em questão. 

Uma embreagem ligeiramente pequena para determinada aplicação de carga 
irá escorregar e superaquecer. Uma embreagem muito grande para a carga tam¬ 
bém é inadequada, já que adiciona inércia desnecessária e pode sobrecarregar o 
motor que deve acelerá-la. A maior parte dos fabricantes de componentes para 
máquinas são generosos no fornecimento de ajuda técnica no que concerne à 
engenharia necessária para dimensionar de maneira adequada e especificar seus 
produtos para qualquer aplicação. A preocupação principal do projetista de má¬ 
quinas deve ser a de definir cuidadosamente a carga e as condições ambientais 
que o dispositivo deve enfrentar. Isso pode requerer cálculos bastante extensos e 
cansativos de coisas como momentos de inércia para todos os elementos no trem 
de transmissão de uma embreagem ou freio. Os métodos de análise de carga do 
Capítulo 3 são aplicáveis em tal tarefa. 

Localização da embreagem Quando uma máquina possui eixos com velocida¬ 
des alta e baixa (como terá sempre que um redutor de velocidade for utilizado, 
como ocorre nos Estudos de Caso 7 e 8) e requer-se o uso de uma embreagem no 
sistema, imediatamente surge a questão de se a embreagem deve ser localizada 
no lado de baixa ou alta velocidade do redutor. Algumas vezes, a resposta é dita¬ 
da pela função. Por exemplo, fará pouco sentido pôr uma embreagem automotiva 
no eixo de saída de uma transmissão em vez de colocá-la do lado de entrada, uma 
vez que, neste caso, o propósito principal da embreagem é o de interromper a co¬ 
nexão entre o motor e a transmissão, portanto, deve ir no lado de alta velocidade. 
Em outros casos, a função não dita o posicionamento da embreagem, como por 
exemplo, no Estudo de Caso 8, no qual o acoplamento em qualquer dos eixos po¬ 
deria ser trocado por uma embreagem se fosse desejável desacoplar o compressor 
do motor. (Ver Figura 9-1.) A escolha é menos clara nessas situações, havendo 
duas escolas de pensamento com argumentos opostos. 

O torque (e qualquer carga de choque) é maior no eixo de baixa velocida¬ 
de do que no eixo de alta, de acordo com a razão de transmissão. A potência é 
essencialmente a mesma em ambas as localizações (desconsiderando perdas no 
trem de engrenagens), mas a energia cinética no eixo de alta velocidade é maior, 
variando com o quadrado da razão de transmissão. Uma embreagem no lado de 
baixas velocidades deve ser maior (e portanto mais custosa) para poder trabalhar 
com um torque maior. Contudo, uma embreagem menor e mais barata no lado de 
alta velocidade deve dissipar a maior energia cinética presente naquela posição 
e, portanto, pode superaquecer mais facilmente. Alguns fabricantes recomendam 
que se utilize sempre o lado de alta velocidade como localização para a embre¬ 
agem cuja função o permita, optando pela economia inicial maior. Outros fabri- 
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cantes de embreagens sugerem que o custo inicial da embreagem maior, de baixa 
velocidade, será compensado pelo seu menor custo de manutenção ao longo da 
vida útil. A opinião dos especialistas parece pender em direção à localização de 
baixa velocidade com menção do ponto de que cada situação deve ser avaliada 
individualmente com base nos seus próprios méritos. 111 

17.3 MATERIAIS PARA EMBREAGENS E FREIOS 

Os materiais para partes estruturais de embreagens e freios, como os discos e tam¬ 
bores, são geralmente feitos de ferro fundido cinzento ou aço. As superfícies de 
atrito são geralmente forradas com um material que possua um bom coeficiente de 
atrito e com resistência à compressão e à temperatura suficientes para a aplicação. 
A fibra de asbesto foi durante algum tempo o ingrediente mais comum em for- 
rações de freios ou embreagens, mas não é mais usada em muitas aplicações por 
causa do risco causado pelo fato de ser cancerígena. Forrações ou guarnições po¬ 
dem ser moldadas, tecidas, sinterizadas ou de material sólido. As forrações mol¬ 
dadas usam, geralmente, resinas a base de polímeros para juntar uma variedade de 
materiais de preenchimento ou materiais fibrosos. Latão ou fragmentos de zinco 
são algumas vezes adicionados para melhorar a condução de calor e a resistência 
ao desgaste, além de reduzir o ranhuramento de tambores e discos. Materiais teci¬ 
dos são constituídos de longas fibras de asbesto. Os metais sinterizados fornecem 
maiores resistências às temperaturas e à compressão que os materiais moldados 
ou tecidos. Materiais como cortiça, madeira e ferro fundido também são utili¬ 
zados, como guarnição. A Tabela 17-1 mostra algumas propriedades friccionais, 
térmicas e mecânicas de materiais utilizados como forração. 

17.4 EMBREAGENS DE DISCO 

A embreagem de disco mais simples consiste em dois discos, um com material 
de forração de alto atrito, pressionado axialmente com uma força normal que 
gera a força de atrito necessária para transmitir torque, como mostrado na Figura 
17-7. A força normal pode ser fornecida mecânica, pneumática, hidráulica ou 
eletromagneticamente e costuma ser muito alta. A pressão entre as superfícies da 
embreagem pode ser aproximada por meio de uma distribuição uniforme sobre 
a superfície se os discos forem rígidos o bastante. Em tais casos, o desgaste será 
maior no diâmetro externo, porque o desgaste é proporcional à pressão multi¬ 
plicada pela velocidade (pV) e a velocidade aumenta linearmente com o raio. 
Contudo, como os discos se desgastam preferencialmente em direção à parte ex¬ 
terna, a perda de material irá mudar a distribuição de pressão para não uniforme 



Disco de embreagem axial de superfície única. 
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Tabela 17-1 Propriedades de materiais comuns de forração para embreagens/freios 



Coeficiente de atrito 
dinâmico 

Pressão máxima 

Temperatura máxima 

Material de atrito contra aço ou Cl 

Seco 

Em óleo 

psi 

kPa 

°F 

°C 

Moldado 

0,25-0,45 

0,06-0,09 

150-300 

1030-2070 

400-500 

204-260 

Tecido 

0,25-0,45 

0,08-0,10 

50-100 

345-690 

400-500 

204-260 

Metal sinterizado 

0,15-0,45 

0,05-0,08 

150-300 

1030-2070 

450-1250 

232-677 

Ferro fundido ou aço endurecido 

0,15-0,25 

0,03-0,06 

100-250 

690-720 

500 

260 


e a embreagem irá aproximar a condição de desgaste uniforme com pV = cons¬ 
tante. Assim, os dois extremos são a condição de pressão uniforme e desgaste 
uniforme. Uma embreagem flexível pode estar próxima à condição de pressão 
uniforme quando nova, mas tenderá à condição de desgaste uniforme quando em 
uso. Uma embreagem rígida irá aproximar mais rapidamente a condição de des¬ 
gaste uniforme com o uso. Os cálculos relativos a cada condição são diferentes e 
a hipótese de desgaste uniforme produz uma classificação mais conservativa da 
embreagem, sendo preferida, por isso, por muitos projetistas. 


Pressão uniforme 

Considere um anel de área elementar na superfície da embreagem com largura 
dr, como mostrado na Figura 17-7. A força diferencial agente neste anel é 

dF = pQrdr (17.1a) 

onde réo raio 0 é o ângulo do anel em radianos e p é a pressão uniforme na face 
da embreagem. Em uma embreagem de circunferência completa como a da Fi¬ 
gura 17-7, 0 será de 2 jt. A força axial total F na embreagem é determinada por 
integração dessa expressão entre os limites r i e r D . 

C = | pQrdr = ^-[r] — rf) (17.1 b) 

O torque de atrito no elemento de anel diferencial é 

dT = pQ[ir 2 dr (17.2 a) 

sendo p o coeficiente de atrito. O torque total para um disco de embreagem é 

T = J p0pr 2 dr = (r 3 - r, 3 ) {112b) 


Para uma embreagem de discos múltiplos com A faces de atrito: 
pQli 1 -rf\N 


' ( 3 3 \ 

-(c-c) 


(17.2c) 


As Equações 17.17» e 17.2c podem ser combinadas para produzir uma ex¬ 
pressão do torque como uma função da força axial. 


T = N\xF- 




(17.3) 


Desgaste uniforme 

A razão de desgaste, W, constante, é suposta proporcional ao produto da pressão, 
p, e velocidade, V. 
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W = pV = constante (17.4a) 

E a velocidade em qualquer ponto da face da embreagem é 


V = r co (17.4 b) 

Combinando essas equações e assumindo uma velocidade angular constante, co: 

pr = constante = K (17.4c) 

A máxima pressão, p max , deve, então, ocorrer no raio mínimo, r . 

K = p^n (17.4c/) 

A combinação das Equações 17.4c e 17.4c/ produz uma expressão para a pressão 
como função do raio r. 

P = P m J L (17.4c) 

r 

onde o valor máximo permitido de pressão, p max , variará com o material de for- 
ração utilizado. A Tabela 17-1 mostra os valores recomendados de p max e o coefi¬ 
ciente de atrito para vários materiais de forração de embreagens/freios. 

A força axial, F, é encontrada por meio da integração da Equação 17.1a para 
a força diferencial no elemento de anel da Figura 17-7, com p proveniente da 
substituição da Equação 17.4c. 

Pmax rdr = rfiPmax (c - r i) (17.5a) 

O torque é calculado por integração da Equação 17.2a com a mesma substitui¬ 
ção: 

T = J PÜPr 1 dr = | \lr iPmax (r„ 2 - rf ) (17.5/?) 


F = 


P pBprdr = í 

J n 


A combinação das Equações 17.5a e b produz uma expressão relacionando tor¬ 
que à força axial no caso de desgaste uniforme: 


T = NpF 


0 r o +r , ) 

2 


(17.6) 


onde N é o número de superfícies de atrito na embreagem. 

A partir das Equações 17.5a e 17.5 b, pode ser mostrado que o máximo tor¬ 
que para qualquer valor de raio externo r a será obtido quando o raio interno for: 

r, = VV3r„ = 0,577r 0 (17.7) 


Observe que a hipótese de desgaste uniforme produz uma capacidade de tor¬ 
que menor que aquela obtida com a hipótese de pressão uniforme. O desgaste 
inicial alto nos raios maiores muda o centro de pressão radialmente para dentro, 
produzindo um braço de momento menor para a força resultante de atrito. As em¬ 
breagens são calculadas geralmente com base na condição de desgaste uniforme. 
Elas possuirão uma capacidade maior quando novas, porém irão terminar próxi¬ 
mo da capacidade estimada em projeto uma vez que se desgastem. 
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EXEMPLO 17-1 


Dimensionamento de uma embreagem de disco 

Problema Determine tamanho adequado e força requerida para uma 
embreagem de disco axial. 

Dados A embreagem deve transferir 7,5 hp a 1725 rpm com um fator 

de serviço igual a 2. 

Hipóteses Use um modelo de atrito uniforme. Pressuponha um disco 
único a seco com forração moldada. 

Solução 


1 O fator de serviço igual a 2 requer que se reclassifique a embreagem desse 
fator, de maneira que projetaremos para uma potência de 15 hp em vez de 
7,5. Determine o torque requerido para essa potência na rpm de projeto. 


T = 


P 

co 


15 hp 


6600 


in-lb/s 

hp J 


1725 rpm 


271 

60 


rad/s 

rpm 


548,05 lb-in 


(a) 


2 Determine o coeficiente de atrito e a máxima pressão recomendada para o 
material seco moldado da Tabela 17-1. Utilize os valores médios do interva¬ 
lo de valores mostrado: p^ = 225 psi e p = 0,35. 

3 Substitua a Equação 17.7 relacionando r. a r o para o torque máximo na 
Equação 17.57» para obter 

T = WTU,(c ~ k) = Ttp(0,577 r B )p(r 2 - jr 2 j = 0,3849r 2 n\i Prmx 


' J \ 

3 

f 548,05 ^ 

[o, 38497 vpp nmx j 


[o, 384971 (0,35) (225) J 


4 Da Equação 17.7: 

r t = 0,577r o = 0,577(1,79) = 1,03 in (c) 

5 A força axial necessária (a partir da Equação 17.5a) é: 

F = 2nr iPmax (r D -r t ) = 2jc(l,034)(225)(l,792 - 1,034) = 1108 lb ( d) 

6 A especificação da embreagem é, portanto, um disco único de 3,6 in de diâ¬ 
metro externo e 2,0 in de diâmetro interno, com forrração moldada de p seco 
> 0,35 e força agente >1108 lbf. 

7 Os arquivos EX17-01 estão incluídos no CD-ROM. 


17.5 FREIOS DE DISCO 

As equações para embreagens de disco também se aplicam a freios de disco. 
Contudo, estes são raramente fabricados com forração cobrindo a circunferên¬ 
cia completa de face, porque eles iriam superaquecer. Use o valor adequado de 
9 para o ângulo incluído de pastilhas de freio nas Equações 17-1 a 17-5 para 
calcular a força e o torque no disco do freio. Observe que N será pelo menos 2 
para um disco de freio, pois este tem pastilhas em posição oposta, como mostra 
a Figura 17-8. Enquanto as embreagens são utilizadas com ciclos leves de carga 
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FIGURA 17-8 

Freio de disco usado em bicicletas. 


(sendo o tempo de acoplamento uma pequena fração do tempo total), os freios 
frequentemente têm que absorver grandes quantidades de energia em aplicações 
repetidas. Freios de disco com pinça, como aqueles utilizados em automóveis, 
usam pastilhas de atrito aplicadas contra uma pequena parte da circunferência 
de disco, deixando o restante exposto ao esfriamento. Algumas vezes, o disco é 
ventilado com passagens internas de ar que proporcionam esfriamento. A pinça 
normalmente envolve o disco e contém duas pastilhas, cada uma das quais atri- 
tando um lado do disco. Isso cancela a força axial e reduz as cargas axiais nos 
mancais. O freio comum de pinça utilizado em bicicletas, como mostrado na Fi¬ 
gura 17-8, é um outro exemplo em que o aro do pneu é o disco e os garfos atuam 
sobre apenas uma pequena parte da circunferência. Freios de disco são hoje em 
dia normalmente utilizados em automóveis, especialmente nas rodas dianteiras, 
que proporcionam mais que metade da força de frenagem. Algumas vantagens de 
discos sobre tambores resultam da boa controlabilidade e linearidade (torque de 
frenagem diretamente proporcional à força axial aplicada) dos primeiros. 

17.6 FREIOS DE TAMBOR 

Freios (ou embreagens) de tambor forçam o material de atrito sobre a circun¬ 
ferência de um cilindro, seja externamente, internamente ou em ambas as fa¬ 
ces. Esses dispositivos são mais frequentemente utilizados como freios do que 
como embreagens. A parte à qual o material de atrito é rebitado ou colado com 
adesivo é chamada de sapata de freio, e a parte contra a qual atrita, tambor de 
freio. A sapata é forçada contra o tambor para criar um torque de atrito. A con¬ 
figuração mais simples de um freio de tambor é o freio de banda, no qual uma 
sapata flexível é enrolada ao redor da maior parte da circunferência do tambor 
e apertada contra ele. Alternativamente, uma sapata (ou sapatas) relativamente 
rígida, com guarnição, pode ser pivotada contra a circunferência externa ou 
interna (ou ambas) do tambor. Se a sapata contata apenas uma pequena porção 
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angular do tambor, o arranjo é conhecido como um freio de sapata curto, 
caso contrário, é um freio de sapata longo. A geometria de contato no caso 
curto versus longo requer que um tratamento analítico diferente seja aplicado a 
cada caso. Iremos examinar os casos dos freios de tambor com sapata externa 
curta e longa para ilustrar suas diferenças e características, especialmente no 
que tange a freios de disco. Os princípos são os mesmos para freios de sapatas 
internas. 


Freios de tambor com sapatas externas curtas 

A Figura 17-9a mostra de forma esquemática um freio de tambor com sapatas 
externas curtas. Se o ângulo 0 subtendido pelo arco de contato entre a sapata e 
o tambor for pequeno (< que cerca de 45°), então podemos considerar a força 
distribuída entre a sapata e o tambor como uniforme, podendo ser substituída 
por uma força concentrada, F n , no centro da área de contato, como mostrado na 
Figura 11-9b. Para qualquer valor de máxima pressão permissível na forração, 
Pmax (Tabela 17-1), a força Fn pode ser estimada como 

F„ = P^rQw (17.8) 

onde w é a largura da sapata de freio na direção z e 0, o ângulo subtendido, em 
radianos. A força de atrito, F f , é 

F f = H F n (17.9) 

sendo p o coeficiente de atrito do material de forração utilizado no freio (Tabela 
17-1). 

O torque no disco de tambor é, então, 

T = F f r = \iF n r (17.10) 

Somando os momentos com relação ao ponto O no diagrama de corpo livre 
da Figura VI-9b e substituindo a Equação 17.9, resulta 

= 0 = aF a - bF n + cF f (17.1 la) 


F. = 


bF n - cF f bF n - \ícF n h - pc 
_ = 


(17.11/?) 



Geometria e forças para um freio de tambor com sapata externa curta. 
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As forças de reação no pivô são determinadas a partir da soma de forças. 

R * = ~ F f 

R y =F a -F n (17.12) 

Autoenergização Observe na Figura 17-9/; que, com a direção de rotação do 
tambor mostrada, o momento de atrito cF f é aditivo ao momento atuante cF a . Isso 
é conhecido como autoenergização. Uma vez que é aplicada qualquer força F a , 
o atrito gerado na sapata atua de maneira a aumentar o torque de frenagem. Con¬ 
tudo, se a rotação do tambor de freio for invertida com relação àquela mostrada 
na Figura 17-9a, o sinal do termo de momento de atrito, cF f , da Equação 17.11 a 
se torna negativo e o freio é, então, autodesenergizante. 

Essa característica de autoenergização dos freios de tambor é uma vantagem 
potencial na medida em que reduz a força requerida comparada à força neces¬ 
sária por um freio de disco de mesma capacidade. Os freios de sapata possuem 
em geral duas sapatas, uma das quais pode tornar-se autoenergizante em cada 
direção, ou ambas em uma mesma direção. Este último arranjo é comumente 
utilizado em freios de automóveis para ajudar na frenagem do movimento para a 
frente às expensas da frenagem do movimento de ré, que ocorre normalmente a 
menores velocidades. 

Autotravamento Observe na Equação 17.11 que se o freio é autoenergizante 
e o produto [i c> b, a força F a requerida para ativar o freio se torna nula ou ne¬ 
gativa. Diz-se então que o freio é autotravante. Se a sapata tocar o tambor, irá 
agarrá-lo e travá-lo. Esta é uma condição não desejada, com exceção das chama¬ 
das aplicações de travamento de retorno, como descrito quando discutimos em¬ 
breagens de sobremarcha anteriormente. De fato, um freio com autotravamento 
pode funcionar como uma embreagem que trava o retorno da carga e evita que se 
vá quando a energia falta. Esses freios são utilizados algumas vezes em guinchos 
precisamente com esse propósito. 


* Os arquivos EX17-02 estão incluídos no 
CD-ROM. 


EXEMPLO 17-2 


Projeto de um freio de tambor com sapata curta 


Problema Para o arranjo de freio de tambor mostrado na Figura 17-9, 
determine a razão c / r que irá produzir uma relação de autoe¬ 
nergização F n / F a de 2. Encontre também a razão c / r que irá 
causar o autotravamento. 


Dados As dimensões são a=b = 6,r = 5. 

Hipóteses Coeficiente de atrito |I = 0,35. 
Solução* Ver a Figura 17-9. 


1 Rearranje a Equação 17.11 para formar a razão desejada. 

K_ _ a 
F a b — \ic 


(a) 


2 Substitua a razão desejada de autoenergização e as dimensões dadas e resol¬ 
va para c. 


-^=2 = --- 

F a 6-0,35 c 

c = —= 8,571 
-0,35 


(b) 
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3 Forme a razão c / r para uma razão de autoenergização de 2 com a geome¬ 
tria dada para o freio. 


c = 8,571 
r — 5 


= 1,71 


(c) 


4 Para que o autotravamento ocorra, F a se torna zero, fazendo F n / F a — °o e F a 
/ F n = 0. A segunda dessas razões terá que ser utilizada para evitar a divisão 
por zero. Rearranje a Equação 17.11 para formar a razão desejada e resolva 
para c. 

F a _ b - pc _ 6 - 0,35c _ q 
F n a 6 

c = 17,143 (d) 


5 Forme a razão c t r para autotravamento com a geometria de freio dada. 


c = 17,143 
r ~ 5 


3,43 


(e) 


6 Observe que essas razões são específicas para as dimensões do freio. O 
comprimento a foi colocado igual a b neste exemplo a fim de eliminar o 
efeito da razão de braço de balanço a / b, que reduz ainda mais a força F a 
requerida para qualquer força normal F n . 


Freios de tambor com sapatas externas longas 

Se o ângulo de contato 0 entre a sapata e o tambor na Figura 17-9 exceder cerca 
de 45°, então a hipótese de distribuição uniforme de pressão sobre a superfície 
da sapata será incorreta. A maior parte dos freios de sapata possui um ângulo de 
contato de 90° ou mais, de maneira que deve ser feita uma análise mais precisa 
que a empregada para sapatas curtas. Uma vez que nenhuma sapata de freio é 
infinitamente rígida, sua deflexão irá afetar a distribuição de pressão. Uma aná¬ 
lise que leve em conta efeitos de deflexão é muito complicada e não é realmente 
assegurada aqui. A medida que a sapata se desgasta, irá pivotar-se com relação ao 
ponto O na Figura 17-10, e o ponto B irá viajar mais que o ponto A por causa da 
sua maior distância do ponto O. A pressão em qualquer ponto da sapata também 
irá variar em proporção à sua distância de O. Pressuponha que o tambor rode à 
velocidade constante e que o desgaste seja proporcional ao trabalho de atrito fei- 




(b) Diagrama de corpo livre e dimensões 


FIGURA 17-10 

Geometria e forças para um freio de tambor de sapata externa longa. 
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to, isto é, o produto pV. Assim, em qualquer ponto na sapata, como C na Figura 
17-10, a pressão normal p será proporcional a sua distância do ponto O. 

p b sen 8 °= sen 6 (17.13a) 

Uma vez que a distância b é constante, a pressão normal em qualquer ponto é 
proporcional a sen 0. Chamemos a constante de proporcionalidade K. 

p = K sen0 (17.13b) 

Se a máxima pressão permissível no material de forração for p max (Tabela 17- 
1), então a constante K pode ser definida como 


K 


sen 9 sen 0„ 


onde 0 é o mínimo entre 0 2 e 90°. Então, 


sen 0„ 


-sen0 


(17.13c) 


(17.13c/) 


A Equação 17.13c/ define a pressão normal em qualquer ponto na sapata e varia 
com sen 9, uma vez que p max e 0 2 são constantes para cada freio em particular. 
Assim, a força de atrito é pequena para pequenos valores de 9, é ótima quando 9 
= 90° e diminui para ângulos menores que 90°. Pouco se ganha utilizando 0, < 
10° ou 0 2 > 120°. 

Para obter a força total na sapata, a função de pressão deve ser integrada 
sobre o intervalo angular da mesma. Considere o elemento diferencial í/ 0 mos¬ 
trado na Figura 17-9. Duas forças diferenciais agem neste elemento, dF n e dF f . 
Elas possuem braços de momento com relação ao ponto O de b sen 0 e r - b 
cos 0, como mostrado na Figura 17-1 Oh. Ao integrar para obter os momentos 
referentes a toda a superfície com relação a (9, temos, para o momento devido à 
força normal: 


r n 


1 n 


í, 


pwrdQ b sen0 = 


8l 

02 


f 

Jq i 


r 

wrb t ' max sen 9 í/9 
J 6l sen0 w 


wrb- 


sen0„ 




wrbpsenQ í/0 


(sen20 2 - sen20,) 


(17.14a) 


onde w é a largura do tambor na direção z e as outras variáveis são definidas na 
Figura 17-10. Para o momento devido à força de atrito: 


I 


0i 

02 


r y 2 

M f = \\pwrdQ (r - Z?cos0) 

— sen0(r - Z?cos9)í/9 

nax 

-r (cos 0 2 - cos 0[) - — ( 


jiwr 


M f = LtHT 
F f ^ sen0 


sen0 

Pmax 


sen 2 0 2 - sen 2 0 


o 


(17.14b) 
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A soma dos momentos com relação ao ponto O produz 

M F + 

F = —-- 


(17.14c) 


onde o sinal superior é para um freio autoenergizante e o inferior, para um freio 
autodesenergizante. Pode ocorrer autotravamento apenas se o freio for autoener¬ 
gizante e M Ff > M Fn . 

O torque de frenagem é encontrado integrando a expressão para o produto da 
força de atrito F f e o raio r do tambor. 


r e 2 

Je, 

I, 


HpwrdQr 


sen9c/9 


ei sen 9,,^ 

T = Liwr 2 P' mx —(cos9, -cos 9,) 
K sen 9 V 1 2) 


(17.15) 


As forças reativas R x e R y são encontradas a partir da soma das forças nas 
direções x e y (ver a Figura 17-1 Ob): 


R . 


/ 


= J cos9 dF n + J sen9 dF f 

r 0 2 f e 2 

= wrp cos 9 í/ 9 + p, wrp sen 9 í/9 
J 0 ! J 0 j 

f 02 p f 02 

= wr ———sen9cos9í/9 + p wr 

Je, sen 9,„„ v J e , 


02 

A/r 

e, sen0,„ 


sen” 9 <79 


R . = wr- 


sen9„ 


^ -o 2 

sen 9 2 sen 9, 


+p 


|( 0 2 - 0 i )-|( sen2e 2 - sen 29,) 


(17.16a) 


7?, 


cos 9 dFr + sen 9 dF„ - F„ 


J cos 9 dF f + J 

I, 


n a 


\íwr 

0! sen 9„ 


sen0 cos 0<70 + í jiwr Pmax sen 2 0 c/0 - F a 
Je, sen0„,„ v 


R = wr J^ 

sen0_ 




2 /-v 2 

sen 0 2 sen 0j 


|( 0 2 - 0 i)-|(sen20 2 - sen 20,) 


f - F a (17.16/7) 
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EXEMPLO 17-3 


Dimensionamento de um freio de tambor com sapata longa 

Problema Para o arranjo de freio de tambor mostrado na Figura 17-10, 
determine o torque T, a força aplicada F a e as forças reativas 


R# Ry 


Dados 


As dimensões são a = 180 mm, b = 90 mm, r = 100 mm, w = 30 

mm, 0^ 30°, 0 2 = 120°, 0^=90°. 


Hipóteses Coeficiente de atrito |i = 0,35, máxima pressão admissível na 
forração p max = 1,5 MPa e condição de autoenergização do 
freio. 

Solução Yer a Figura 17-10. 

1 Converta os ângulos 0 t e 0 2 a radianos, 0, = 0,524 rad, 0 2 = 2,094 rad. 

2 Calcule o momento M Fn com relação a O devido à força normal utilizando a 
Equação 17.14«. 

Pmax -(0 2 -0,)--(sen20 2 -sen20!) 


M f = wrb 
Fn sen0 


= 30(100)(90)- 


1,5 


>(1,57) 


^(2,094 - 0,524) 

--(sen{2(2,094)} -sen {2(0,524)}) 


(a) 


= 493 N.m 


3 Calcule o momento M Ff com relação a O devido à força de atrito utilizando 
a Equação 17.14Ò. 

bi 


M„ = Llw-T ,mx 
F f ^ sen 0„ 


-r(cos0 2 - cosO,) - — {sen 2 02 ~~ sen 2 0]) 


= 0 , 35 ( 3 °)( 1 0 °)^) 


’-100(cos{2,094} - cos{0,524}) 

-y(sen 2 {2,094} - sen 2 {0, 524}) 

= 180 N.m 

4 Determine a força a ser aplicada a partir da Equação 17.14c. 

M F + M F 497 _ ] o i 

F = —- -í- = iSi = 1743 N 

“ a 0,180 

5 Determine o torque de atrito a partir da Equação 17.15. 

T f = uwr 2 Pmax —(cosO, -cosO,) 

7 senOma ' ’ 

= 0,35(30)(l00) 2 -—r(cos{2,094} - cos{0,524}) 

sen ij j /1 

= 215 N.m 


(b) 


(c) 


(d) 
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6 As forças reativas são determinadas a partir das Equações 17.16. 


ff, = wr- 


sen 9„ 


í 2 r, 2 n V 

sen 0 2 sen 0, 


+1-1 


^-(O, - 0,) - ^-(sen20, - sen 29,) 


y 2 


= 30 ( 10 °)4w) < 


= 794 N 


sen 2 {2,094} sen 2 {0,524} 

2 2 

y 

— (2,094 - 0,524) 


-0,35 


--(sen{2(2,094)} - sen {2(0,524)}) 


(e) 


R, - —F + wr 

sen 0„ 


-n 


f 2 n 2^ A 

sen 0 2 sen 0, 


^(0 2 - 0,) - ^(sen 20 2 - sen 20,) 


sen 2 {2,094} sen 2 {0,524} 


-2013 + 30(l00)- 

v ' sen(l,57) 


-0,35 


2 2 

V J 

^(2,094- 0,524) 

-i(sen{2(2,094)} - sen {2(0,524)}) 

(/) 

7 Os arquivos EX17-03 estão incluídos no CD-ROM. 


R y = 4134 N 


Freios de tambor com sapatas internas longas 

A maior parte dos freios de tambor (e praticamente todos os de uso automotivo) 
utiliza sapatas internas que se expandem contra a face interna do tambor. Nor¬ 
malmente, são usadas duas sapatas, pivotadas nas extremidades de um parafuso 
ajustável e forçadas contra o tambor por meio de um cilindro hidráulico de ter¬ 
minação dupla. Molas leves mantêm as sapatas contra os pistões do cilindro de 
roda e puxam as sapatas de modo a afastá-las do tambor quando desativadas. 
Geralmente, uma das sapatas é autoenergizante na direção de movimento para a 
frente e a outra é autoenergizante na direção reversa à rotação do tambor. A roda 
do automóvel é fixada diretamente ao tambor do freio. A análise do freio de sapa¬ 
ta interna é a mesma que aquela do freio de sapata externa. 

17.7 RESUMO 

Embreagens e freios são usados de forma corriqueira em todos tipos de ma¬ 
quinaria. Todos os veículos necessitam de freios para parar o movimento, da 
mesma forma que máquinas estacionárias. As embreagens são necessárias para 
interromper o fluxo de potência entre o movimentador primário (motor, motor 
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de combustão interna, etc.) e a carga, de maneira que a carga possa ser parada 
(pelo freio) e o movimentador primário possa continuar em movimento. Uma 
embreagem e um freio são essencialmente o mesmo dispositivo, com a principal 
diferença de que ambos os lados da embreagem (entrada e saída) são capazes de 
rodar, enquanto o lado de saída do freio é fixo a algum “plano de chão” que não 
roda, mas que pode ter algum outro tipo de movimento, como é o caso de um 
chassi de automóvel. 

Vários estilos diferentes de embreagens/freios são construídos, porém os es¬ 
tilos mais comuns utilizam contato de atrito entre duas ou mais superfícies para 
acoplar os lados de entrada e saída. As superfícies de atrito podem ser movi¬ 
mentadas para a condição de engajamento ou afastadas dessa condição por meio 
de vários dispositivos, incluindo mecânicos, eletromagnéticos, pneumáticos, hi¬ 
dráulicos ou uma combinação destes. Outros estilos incluem magnetismo direto 
(partícula magnética, histerese e contracorrente), alguns dos quais não contêm 
contato mecânico (e portanto zero arraste) quando desacoplados, além de acopla¬ 
mentos fluídicos, os quais são comumentemente usados para acoplar motores de 
veículos à transmissão automática. 

Exceto para os casos envolvendo grandes volumes em aplicações específi¬ 
cas, como no projeto de veículos, um projetista de máquinas raramente projeta 
uma embreagem a partir do zero. Para aplicações relacionadas com o projeto de 
máquinas, geralmente se seleciona uma embreagem ou freio a partir do que é 
oferecido pelos fabricantes comercialmente. O problema passa a ser então, de¬ 
finir o torque, velocidade e requerimentos de potência e o caráter da carga, seja 
ela suave ou de choque, contínua ou intermitente, etc. A inércia dos elementos 
rotativos a serem acelerados pela embreagem ou desacelerados por um freio pode 
ter um efeito significativo no tamanho requerido daquele dispositivo e deve ser 
calculada com precisão. Qualquer razão de transmissão utilizada no sistema fará 
com que a inércia refletida ou efetiva varie com o quadrado dessa razão de trans¬ 
missão e este efeito deve ser cuidadosamente incluído quando se calcula a inér¬ 
cia. (Ver o Capítulo 3 ou qualquer texto sobre dinâmica de máquinas.) 

Os catálogos dos fabricantes de embreagens/freios contêm grande quanti¬ 
dade de dados técnicos que listam cada dispositivo de acordo com seu torque 
e capacidade em termos de potência, além de sugerir fatores empíricos de pós- 
-classificação para os casos envolvendo cargas de choque, ciclos de alta carga, 
etc. Uma vez que a carga estiver bem definida, um dispositivo adequado pode ser 
especificado utilizando os dados de classificação dos fabricantes, modificado pe¬ 
los valores sugeridos de fator de serviço. A tarefa (não trivial) do projetista passa 
a ser, então, definir a carga apropriada para a aplicação, seguida do uso adequado 
dos dados de classificação do fabricante. Normalmente, o fabricante disponibi¬ 
liza assistência técnica para a última tarefa, porém o resultado será tão útil aos 
requerimentos de projeto quanto a precisão da análise de carga o permitir. A con¬ 
figuração mecânica de diversos projetos de embreagens é brevemente descrita 
dentro deste capítulo. Catálogos de fabricantes e engenheiros de projetos podem 
fornecer informação mais detalhada a respeito da capacidade e das limitações de 
vários tipos de embreagens/freios. 

Embreagens de atrito e freio encontrados no comércio são geralmente cons¬ 
truídos em configurações com um único disco ou com discos múltiplos. Freios de 
veículos são geralmente construídos em configurações de disco ou tambor. As con¬ 
figurações de disco fornecem um torque de atrito que é linearmente proporcional 
à carga aplicada atuante, e isso pode ser vantajoso do ponto de vista do controle. 
Configurações de tambor podem ser projetadas para ser autoenergizantes, signifi¬ 
cando que uma vez que o freio ou embreagem é inicialmente acoplado, a força de 
atrito tende a aumentar a força normal, aumentando de forma não linear, portanto, 
o torque de atrito, obtendo-se assim retroalimentação positiva. Isso pode ser vanta- 


Capítulo 17 


EMBREAGENS E FREIOS 


981 


joso quando se tem que frear grandes cargas, já que diminui a força requerida, ao 
mesmo tempo em que torna mais difícil controlar o torque de frenagem. A análise 
de discos de atrito ou tambores de atrito é desenvolvida neste capítulo. 

Embreagens e freios são essencialmente dispositivos de transferência de 
energia ou dispositivos de dissipação e, portanto, geram uma grande quantidade 
de calor durante sua operação. Assim, eles devem ser projetados para absorver e 
transferir esse calor sem causar danos a si mesmos ou a seu entorno. Frequente¬ 
mente, é a habilidade de transferir calor de um dispositivo que limita sua capa¬ 
cidade, e não sua habilidade em transmitir torque mecânico. O projeto térmico 
de embreagens e freios é uma consideração muito importante, porém está além 
do escopo deste livro, e o espaço também não permite seu tratamento aqui. No 
entanto, o projetista deve ficar ciente da transferência de calor nos projetos de 
embreagens/freios e levá-la em consideração. Veja qualquer texto sobre transfe¬ 
rência de calor para obter o conhecimento teórico e veja as referências mencio¬ 
nadas na bibliografia deste capítulo, assim como catálogos de outros fabricantes, 
para informações mais específicas. 

Embreagens de atrito podem ser operadas a seco ou molhadas (tipicamente 
em óleo). O atrito seco é obviamente mais efetivo, uma vez que o coeficiente de 
atrito é reduzido de maneira drástica com a lubrificação. Contudo, rodar em óleo 
pode melhorar significativamente a situação de transferência de calor, especial¬ 
mente quando o óleo é circulado e/ou esfriado. Mais superfícies de atrito (por 
exemplo, discos múltiplos) são requeridas na situação molhada para atingirmos 
a mesma capacidade, refletida pelo torque de frenagem, que pode ser obtida com 
um único disco na situação a seco, porém o balanço pode ser positivo por causa 
da melhoria do esfriamento. Transmissões automáticas de veículos modernos uti¬ 
lizam várias embreagens internas e freios para interconectar ou parar vários mem¬ 
bros dos seus trens de engrenagens (planetários) epicíclicos durante as mudanças 
de marcha. Esses componentes são embreagens de discos múltiplos ou freios de 
banda e operam imersas no óleo de transmissão que é continuamente circulado 
através de um trocador de calor no radiador do veículo para que se resfrie. 

Equações importantes utilizadas neste capítulo 

Torque em uma embreagem de disco com pressão uniforme (Seção 17.4): 



(17.3) 


Torque em uma embreagem de disco com desgaste uniforme (Seção 17.4): 



(17.6) 


Forças e torque em um freio de tambor com sapata curta (Seçao 17.6): 

F „=P m <u r ®w 

= bF„ - cF f = bF„ - [icF n = b - pr 

1 a 1 n 


(17.11 b) 


(17.8) 


T = F f r = [lF n r 


(17.10) 


Forças e torque em freio de tambor com sapata longa (Seção 17.6): 



sen0, IMI L 2 v 2 ’ 4 
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(17.146) 



(17.14c) 



(17.15) 


sen 0 2 sen 0, 



(17.16a) 


( 2 n 2 n \ 

sen 0 2 sen 0[ 



>-F a (17.166) 
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17.10 PROBLEMAS 

*17-1 Determine o torque que uma embreagem de disco seco com superfície dupla 
pode transmitir se os diâmetros das forrações externa e interna forem de 120 
mm e 70 mm, respectivamente, e se a força axial valer 10 kN. Pressuponha 
condições de desgaste uniforme com p = 0,4. A pressão na forração é aceitável? 
Que materiais de forração seriam adequados? 

17-2 Repita o Problema 17-1 supondo pressão uniforme. 

* 17-3 Dimensione uma embreagem de disco de superfície única para transmitir 100 
N-m de torque a 750 rpm usando forração moldada com uma pressão máxima 
de 1 MPa e p = 0,25. Pressuponha condições de desgaste uniforme. Determine 
os diâmetros externo e interno requeridos se r = 0,577 r o . Qual é a potência 
transmitida? 

f 17-4 Repita o problema 17-3 supondo pressão uniforme. 

*17-5 Quantas superfícies são necessárias para uma embreagem de disco molhado 
transmitir 120 N-m de torque a 1000 rpm utilizando forração sintetizada com 
uma máxima pressão de 1,8 MPa e|t = 0,06? Pressuponha desgaste uniforme. 
Encontre os diâmetros externo e interno requeridos se r ; = 0,577 r a . Quantos dis¬ 
cos são necessários? Qual é a potência requerida? 

17-6 Repita o problema 17-5 supondo pressão uniforme. 

*17-7 A Figura PI7-1 mostra um disco de tambor de sapata curta única. Determine a 
capacidade de torque e a força requerida para a = 100, b = 70, e = 20, r = 30, w 
= 50 mm e 0 = 35°. Qual valor de c irá tornar o freio autotravante? Pressuponha 
P m «x=1.3 MPa e p = 0,3. 

17-8 Repita o Problema 17-7 com o tambor rodando no sentido anti-horário. 

17-9 A Figura P17-1 mostra um freio de tambor de sapata curta única. Determine a 
sua capacidade de torque e força requerida para a = 8, b = 6, e = 4, r = 5, w = 1,5 
in e 0 = 30°. Qual valor de c tornará este freio autotravante? Pressuponha = 
250 psi e p. = 0,35. 

17-10 Repita o Problema 17-9 com o tambor rodando no sentido horário. 

*17-11 A Figura P17-2 mostra um freio de tambor de sapata curta dupla. Determine a 
capacidade de torque e a força atuante para a = 90, b = 80, e = 30, r = 40, w = 60 
mm e 0 = 25°. Que valor de c tornará o freio autotravante? Pressuponha= 
1,5 MPa e p = 0,25. Dica: Calcule os efeitos de cada uma das sapatas separada¬ 
mente e depois superponha-os. 

17-12 A Figura P17-2 mostra um freio de tambor com sapata curta dupla. Encontre a 
sua capacidade de torque e a força atuante requerida para a = 12 , b = 8, e = 3, 
r= 6 in e 0 = 25°. Que valor de c o tomará autotravante? Pressuponha p max = 200 


Tabela P17-0 + 

Matriz de problemas/tópicos 

17.4 Embreagens de disco 

17-1, 17-2, 17-3,17-4, 17-5, 17-6, 17-27, 
17-28 

17.5 Freios de disco 

17-29, 17-30, 17-31,17-32,17-33,17-34 

17.6 Freios de tambor 

Sapata curta 

17-7, 17-8, 17-9, 17-10, 17-11, 

17-12, 17-21, 17-22 

Sapata longa 

17-13, 17-14, 17-15, 17-16, 17-17, 17-18, 
17-19, 17-20, 17-23, 17-24, 17-25, 17-26 



FIGURA P17-1 

Geometria para um freio de tambor com sapata externa curta. 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 

+ Problemas com números em itálico são 
problemas de projeto. 
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* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 



FIGURA PI7-2 

Geometria para um freio de tambor de sapata externa curta dupla. 


psi, largura = 2 in e p = 0,28. Dica: Calcule os efeitos de cada sapata separada¬ 
mente e depois superponha-os. 

*17-13 A Figura P17-3 mostra um freio de tambor com sapata única longa. Determine a 
sua capacidade de torque e força requerida para ax = 100, b x =70, r= 30, w = 50 
mm e 0j = 25°, 0 2 = 125°. Pressuponha p max =1,3 MPa e p = 0,3. 

17-14 A Figura PI7-3 mostra um freio de tambor com uma sapata única longa. Deter¬ 
mine a sua capacidade de torque e força requerida para a x = 8, b x = 6, b = 4, r = 
5, w = 1,5 in e 0, = 35°, 0 2 = 155°. Pressupon/ur p max = 250 psi e p = 0,35. 

*17-15 A Figura PI7-4 mostra um freio de tambor com sapata dupla longa. Determine 
sua capacidade de torque e o valor requerido de força atuante para a x = 90, b x 
= 80, b y = 30, r = 40, w = 30 mm e 0, = 30°, 0 2 = 160°. Pressuponha p max = 1,5 
MPa e p = 0,25. Dica: Calcule os efeitos de cada sapata separadamente e depois 
superponha-os. 

17-16 A Figura PI7-4 mostra um freio de tambor de sapata longa dupla. Encontre a 
sua capacidade de torque bem como a força atuante requerida para a x = 12, b x = 
8, b y = 3, r = 6, w = 2 in e 0, = 25°, 0 2 = 145°. Pressuponha p max = 200 psi e p = 
0,28. Dica: Calcule os efeitos de cada sapata separadamente e depois superpo- 
nha-os. 

*17-17 A aproximação de sapata curta é considerada válida para freios de sapata com 
um ângulo incluído de até cerca de 45°. Para o freio mostrado na Figura PI7-3, 



FIGURA PI7-3 

Geometria para um freio de tambor de sapata externa longa. 
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FIGURA PI7-4 

Geometria para um freio de tambor com sapata externa longa dupla. 


calcule sua capacidade de torque e força requerida por ambos, o método da sa¬ 
pata curta e o da sapata longa, e compare os resultados para os seguintes dados: 
a x = 90, b x = 80, b y = 30, r = 40, w = 30 mm. Pressuponha p max = 1,5 MPa e p, = 
0,25. Observe que 0 = 0 2 - 0j para a aproximação de sapata curta. 

(a) 0j = 75°, 0 2 = 105° 

(b) 0, = 70°, 0 2 = 110° 

(c) 0 1 = 65°, 0 2 = 115° 

*17-18 Repita o Problema 17-17 para o projeto de freio mostrado na Figura P17-4. 
17-19 A aproximação de sapata curta é considerada válida para freios de sapata com 
um ângulo incluído de até aproximadamente 45°. Para o freio mostrado na Fi¬ 
gura PI7-3, calcule sua capacidade de torque bem como a força requerida por 
ambos, o método da sapata curta e da sapata longa, e compare os resultados 
utilizando os seguintes dados: a x = 8, b x = 6, b y =4, r = 5, w = 2 in. Pressuponha 
Pmax = 250 psi e p = 0,35. Observe que 0 = 0 2 - 0j para a aproximação de sapata 
curta. 

(a) 0, = 75°, 0 2 = 105° 

(b) 0, = 70°, 0 2 = 110° 

(c) 0, = 65°, 0 2 = 115° 

17-20 Repita o Problema 17-19 para o projeto de freio mostrado na Figura P17-4. 
*17-21 Determine as forças reativas no pivô de braço do freio do Problema 17-11 usan¬ 
do o sistema global XY. 

17-22 Determine as forças reativas no pivô de braço do freio do Problema 17-12 usan¬ 
do o sistema global XY. 

*17-23 Determine as forças reativas no pivô de braço do freio do Problema 17-13 usan¬ 
do o sistema global XY. 

17-24 Determine as forças reativas no pivô de braço do freio do Problema 17-14 usan¬ 
do o sistema global XY. 

*17-25 Determine as forças reativas no pivô de braço do freio do Problema 17-15 usan¬ 
do o sistema global XY. 

17-26 Determine as forças reativas no pivô de braço do freio do Problema 17-16 usan¬ 
do o sistema global XY. 

*17-27 Uma embreagem é necessária para uso em um motor elétrico que transmite 20 
kW a 1100 rpm. A embreagem deve conectar-se diretamente à placa de carcaça 
do motor e deve ter o mesmo diâmetro que o motor, que é 125 mm. A folga ra¬ 
dial mínima entre o diâmetro externo da carcaça e o diâmetro externo do disco 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. 
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de embreagem é 5 mm. O eixo de saída da embreagem terá o mesmo diâmetro 
que o eixo do motor, que é 15 mm. Dimensione uma embreagem de discos múl¬ 
tiplos para esta aplicação. Estabeleça todas as hipóteses e escolhas de projeto. 
Especifique o material da embreagem, o raio externo de disco, o raio interno de 
disco e a força de atuação requerida. 

17-28 Uma embreagem deve ser utilizada com um motor elétrico que transmite 25 hp 
a 800 rpm. A embreagem deve conectar-se diretamente à placa de face do motor 
e deve ter o mesmo diâmetro que o motor, que é 5,5 in. A folga radial mínima 
entre o diâmetro externo e o diâmetro externo do disco de embreagem é 0,25 in. 
O eixo de saída da embreagem deve ter o mesmo diâmetro que o eixo do motor, 
que é 0,625 in. Dimensione uma embreagem de discos múltiplos para esta apli¬ 
cação. Esclareça todas as hipóteses e escolhas de projeto. Especifique o material 
da embreagem, o raio externo do disco, o raio interno de disco e a força de atua¬ 
ção requerida. 

*17-29 Encontre o torque que um freio de disco com pinça de duas pastilhas, com um 
ângulo de pastilha de 60 graus, pode transmitir se os diâmetros externos e in¬ 
ternos são de 160 mm e 90 mm, respectivamente, e a força axial aplicada é de 
3 kN. Suponha que haja desgaste uniforme e |i = 0,35. A pressão na forração é 
aceitável? Quais materiais de forração seriam adequados? 

17-30 Repita o Problema 17-29 supondo pressão uniforme. 

*17-31 Projete um freio de disco com pinça de duas pastilhas que forneça uma força 
de frenagem de 240 N na porção periférica de uma roda de 75 mm de diâmetro 
que está rodando a 670 rpm. Utilize uma razão de raio interno para raio externo 
de 0,577. Suponha que haja desgaste uniforme. Declare todos os pressupostos 
e projete as escolhas. Especifique o material do freio, os raios externo e interno 
das pastilhas, o ângulo das pastilhas e a força de atuação solicitada. 

17-32 Repita o Problema 17-31 supondo pressão uniforme. 

17-33 Um carro de corrida ultraleve, movido a energia solar, pesa 500 lb com o mo¬ 
torista. Conta com duas rodas de bicicleta de 20 in de diâmetro com freios de 
disco com pinça de duas pastilhas em cada roda. Os freios devem ser capazes de 
fazer com que o carro pare em uma distância de 150 pés a uma velocidade de 45 
mph. Desprezando as forças aerodinâmicas e de resistência ao rolamento, pro¬ 
jete freios de disco com pinça de duas pastilhas para o carro. Utilize uma razão 
de raio interno para raio externo de 0,577. Suponha que haja desgaste uniforme. 
Declare todos os pressupostos e projete as escolhas. Especifique o material do 
freio, os raios externo e interno das pastilhas, o ângulo das pastilhas e a força de 
atuação solicitada. 

17-34 Repita o Problema 17-33 supondo pressão uniforme. 


* As respostas desses problemas estão no 
Apêndice D. Problemas com números em 
itálico são problemas de projeto. 
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APÊNDICE 


PROPRIEDADES DOS 
MATERIAIS 


As tabelas a seguir contêm valores aproximados para as resistências e outras espe¬ 
cificações de uma variedade de materiais de engenharia compilados de várias fon¬ 
tes. Em alguns casos, os dados são valores mínimos recomendados e, em outros 
casos, eles são obtidos de um único corpo de ensaio. Esses dados são apropriados 
para uso em exercícios de engenharia contidos neste texto, mas não devem ser 
considerados como representações estatisticamente válidas de especificações para 
qualquer liga ou material. O projetista deve consultar os fabricantes de materiais 
para informações mais precisas e atualizadas da resistência de materiais usadas 
em aplicações de engenharia, ou conduzir testes independentes dos materiais sele¬ 
cionados para determinar a conveniência definitiva deles para qualquer uso. 

Mais informações sobre propriedades de materiais estão disponíveis na web. 
Alguns sites úteis são: 

http://www.matweb.com 

http://metals.about.com 


Tabela Descrição 

A-1 Propriedades mecânicas de alguns materiais de engenharia 

A-2 Propriedades mecânicas de algumas ligas de alumínio forjado 

A-3 Propriedades mecânicas de algumas ligas de alumínio fundido 

A-4 Propriedades mecânicas de algumas ligas de cobre forjadas e fundidas 

A-5 Propriedades mecânicas de algumas ligas de titânio 

A-6 Propriedades mecânicas de algumas ligas de magnésio 

A-7 Propriedades mecânicas de algumas ligas de ferro fundido 

A-8 Propriedades mecânicas de algumas ligas de aço inoxidável 

A-9 Propriedades mecânicas de alguns aços-carbono 

A-10 Propriedades mecânicas de algumas ligas e aços ferramenta 

A-11 Propriedades mecânicas de alguns plásticos de engenharia 
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Tabela A-1 Propriedades físicas de alguns materiais de engenharia 

Dados de várias fontes.* Estas propriedades são essencialmente similares para todas as ligas do material analisado 

Material 

Módulo de elasticidade E 

Módulo de rigidez G 

Coeficiente 
de Poisson v 

Densidade 
em peso y 

Densidade 
em massa p 

Gravidade 

específica 

Mpsi 

CPa 

Mpsi 

GPa 

lb/in 3 

Mg/m 3 

Ligas de alumínio 

10,4 

71,7 

3,9 

26,8 

0,34 

0,10 

2,8 

2,8 

Cobre berílio 

18,5 

127,6 

7,2 

49,4 

0,29 

0,30 

8,3 

8,3 

Latão, bronze 

16,0 

110,3 

6,0 

41,5 

0,33 

0,31 

8,6 

8,6 

Cobre 

17,5 

120,7 

6,5 

44,7 

0,35 

0,32 

8,9 

8,6 

Ferro, fundido, cinza 

15,0 

103,4 

5,9 

40,4 

0,28 

0,26 

7,2 

7,2 

Ferro, fundido, dúctil 

24,5 

168,9 

9,4 

65,0 

0,30 

0,25 

6,9 

6,9 

Ferro, fundido, maleável 

25,0 

172,4 

9,6 

66,3 

0,30 

0,26 

7,3 

7,3 

Ligas de magnésio 

6,5 

44,8 

2,4 

16,8 

0,33 

0,07 

1,8 

1,8 

Ligas de níquel 

30,0 

206,8 

11,5 

79,6 

0,30 

0,30 

8,3 

8,3 

Aço, carbono 

30,0 

206,8 

11,7 

80,8 

0,28 

0,28 

7,8 

7,8 

Aço, ligas 

30,0 

206,8 

11,7 

80,8 

0,28 

0,28 

7,8 

7,8 

Aço, inoxidável 

27,5 

189,6 

10,7 

74,1 

0,28 

0,28 

7,8 

7,8 

Ligas de titânio 

16,5 

113,8 

6,2 

42,4 

0,34 

0,16 

4,4 

4,4 

Ligas de zinco 

12,0 

82,7 

4,5 

31,1 

0,33 

0,24 

6,6 

6,6 

*Properties ofSome Metals and Alloys, International Nickel Co., Inc., N. Y; Metals Handbook, American Society for Metals, Materials Park, Ohio. 


Tabela A-2 Propriedades mecânicas de algumas ligas de alumínio forjado 

Dados de várias fontes.* Valores aproximados. Consulte fabricantes de materiais para informações mais precisas 

Liga 

alumínio 

forjado 

Condição 

Resistência de 

escoamento em tração Resistência máxima 
(0,2% deformação) em tração 

Resistência de fadiga 
a 5E8 ciclos i 

Elongação 
no corpo de 
ensaio de 2 in 

Dureza 

Brinell 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

% 

-HB 

1100 

chapa recozida 

5 

34 

13 

90 



35 

23 


laminada a frio 

22 

152 

24 

165 



5 

44 

2024 

chapa recozida 

11 

76 

26 

179 



20 

- 


tratada termicamente 

42 

290 

64 

441 

20 

138 

19 

- 

3003 

chapa recozida 

6 

41 

16 

110 



30 

28 


laminada a quente 

27 

186 

29 

200 



4 

55 

5052 

chapa recozida 

13 

90 

28 

193 



25 

47 


laminada a quente 

37 

255 

42 

290 



7 

77 

6061 

chapa recozida 

8 

55 

18 

124 



25 

30 


tratada termicamente 

40 

276 

45 

310 

14 

97 

12 

95 

7075 

barra recozida 

15 

103 

33 

228 



16 

60 


tratada termicamente 

73 

503 

83 

572 

14 

97 

11 

150 


*Properties ofSome Metal and Alloys, International Nickel Co. ( Inc., N. Y.; Metals Handbook, American Society for Metals, Materials Park, Ohio. 
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Tabela A-3 Propriedades mecânicas de algumas ligas de alumínio fundido 

Dados da INCO.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes de materiais para informações mais precisas. 


Liga de 


Resistência de 

Resistência 

Elongação 


alumínio 


escoamento em tração 

máxima em 

no corpo de 

Dureza 

fundido 

Condição 

(0,2% de deformação) 

tração 

ensaio de 2 in 

Brinell 



kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

% 

-HB 

43 

material fundido - fundição em molde permanente 

9 

62 

23 

159 

10 

45 

195 

material fundido - fundição em areia 

24 

165 

36 

248 

5 

- 

220 

fundição em areia - tratada termicamente em solução 

26 

179 

48 

331 

16 

75 

380 

material fundido - fundição em molde metálico 

24 

165 

48 

331 

3 

- 

Al 32 

fundição em molde permanente - tratada 
termicamente + 340°F 

43 

296 

47 

324 

0,5 

125 

Al 42 

fundição em areia - tratada termicamente + 650°F 

30 

207 

32 

221 

0,5 

85 

*Properties ofSome Metal and Alloys, International Nickel Co. r Inc., New York. 


Tabela A-4 Propriedades mecânicas de algumas ligas de cobre forjadas e fundidas 

Dados da INCO.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes de materiais para informações mais acuradas 

Liga de cobre 

Condição 

Resistência de 
escoamento em tração 
(0,2% de deformação) 

Resistência 
máxima em 
tração 

Elongação 
no corpo de 
ensaio de 2 in 

Dureza 

Brinell 



kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

% 

Rockwell 

CA110 Cobre puro 

tira recozida 

10 

69 

32 

221 

45 

40HRF 


mola revenida 

50 

345 

55 

379 

4 

60HRB 

CAI 70 Berílio cobre 

tira recozida e envelhecida 

145 

1 000 

165 

1 138 

7 

35HRC 


endurecida e envelhecida 

170 

1 172 

190 

1 310 

3 

40HRC 

CA220 Bronze comercial 

tira recozida 

10 

69 

37 

255 

45 

53HRF 


mola revenida 

62 

427 

72 

496 

3 

78HRB 

CA230 Latão vermelho 

tira recozida 

15 

103 

40 

276 

50 

50HB 


revenido de endurecimento 

60 

414 

75 

517 

7 

135HB 

CA260 Cartucho latão 

tira recozida 

11 

76 

44 

303 

66 

54HRF 


mola revenida 

65 

448 

94 

648 

3 

91HRB 

CA270 Latão amarelo 

tira recozida 

14 

97 

46 

317 

65 

58HRF 


mola revenida 

62 

427 

91 

627 

30 

90HRB 

CA510 Fósforo bronze 

recozido 

19 

131 

47 

324 

64 

73HRF 


mola revenida 

80 

552 

100 

689 

4 

73HRF 

CA614 Alumínio bronze 

mole 

45 

310 

82 

565 

40 

84HRB 


duro 

60 

414 

89 

614 

32 

87HRB 

CA655 Alto silício com bronze 

recozida 

21 

145 

56 

386 

63 

76HRF 


mola revenida 

62 

427 

110 

758 

4 

97HRB 

CA675 Manganês bronze 

mole 

30 

207 

65 

448 

33 

65HRB 


meio-duro 

60 

414 

84 

579 

19 

90HRB 

Estanho com chumbo bronze 

fundida 

19 

131 

34 

234 

18 

60HB 

Níquel-estanho bronze 

fundida 

20 

138 

50 

345 

40 

85HB 


fundida e tratada termicamente 

55 

379 

85 

586 

10 

180HB 


*Properties ofSome Metals and Alloys, International Nickel Co., Inc. r New York. 
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Tabela A-5 Propriedades mecânicas de algumas ligas de titânio 

Dados da INCO.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes de materiais para informações mais precisas 


Liga de titânio 

Condição 

Resistência de 
escoamento em tração 
(0,2% de deformação) 

Resistência máxima 
em tração 

Elongação 
no corpo de 
ensaio de 2 in 

Dureza Brinell 
ou Rockwell 



kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

(%) 


TÍ-35A 

chapa recozida 

30 

207 

40 

276 

30 

135HB 

TÍ-50A 

chapa recozida 

45 

310 

55 

379 

25 

215HB 

TÍ-75A 

chapa recozida 

75 

517 

85 

586 

18 

245HB 

Liga Ti-0,2Pd 

chapa recozida 

45 

310 

55 

379 

25 

215HB 

Liga Ti-5 AI-2,5 Sn 

recozida 

125 

862 

135 

931 

13 

39HRC 

LigaTi-8 AI-1 Mo-1 V 

chapa recozida 

130 

896 

140 

965 

13 

39HRC 

Liga Ti-8 AI-2 Sn-4 Zr-2 Mo 

barrra recozida 

130 

896 

140 

965 

15 

39HRC 

Liga Ti-8 AI-6 V-2 Sn 

chapa recozida 

155 

1 069 

165 

1 138 

12 

41HRC 

Liga Ti-6 AI-4 V 

chapa recozida 

130 

896 

140 

13 

2,5 

39HRC 

Liga Ti-6 AI-4 V 

tratada termicamente 

165 

1 138 

175 

1 207 

12 

- 

Liga TI -13 V-11 Cr-3 Al 

chapa recozida 

130 

896 

135 

931 

13 

37HRC 

Liga TI -13 V-11 Cr-3 Al 

tratada termicamente 

170 

1 172 

180 

1 241 

6 

- 


*Properties ofSome Metals and Alloys, International Nickel Co. r Inc., New York. 


Tabela A-6 Propriedades mecânicas de algumas ligas de magnésio 

Dados da INCO.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes de materiais para informações mais precisas 


Liga de 
magnésio 

Condição 

Resistência de 
escoamento em tração 
(0,2% de deformação) 

Resistência máxima 
em tração 

Elongação 
no corpo de 
ensaio de 2 in 




kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

(%) 

ou Rockwell 

AZ 31B 

chapa recozida 

22 

152 

37 

255 

21 

56HB 


chapa endurecida 

32 

221 

42 

290 

15 

73HB 

AZ 80A 

forjada 

33 

228 

48 

331 

11 

69HB 


forjada e envelhecida 

36 

248 

50 

345 

6 

72HB 

AZ91A&AZ91B 

fundição em molde metálico 

22 

152 

33 

228 

3 

63HB 

AZ91C 

fundida 

14 

97 

24 

165 

2,5 

60HB 


fundida, tratada em solução e 
envelhecida 

19 

131 

40 

276 

5 

70HB 

AZ92A 

fundida 

14 

97 

25 

172 

2 

65HB 


fundida, tratada em solução 

14 

97 

40 

276 

10 

63 HB 


fundida, tratada em solução e 
envelhecida 

22 

152 

40 

276 

3 

81HB 

EZ33A 

fundida e envelhecida 

16 

110 

23 

159 

3 

50HB 

HK31A 

endurecida por deformação 

29 

200 

37 

255 

8 

68HB 


fundida e tratada termicamente 

15 

103 

32 

221 

8 

66HRB 

HZ32A 

fundida - tratada em solução e 
envelhecida 

13 

90 

27 

186 

4 

55HB 

ZK60A 

por extrusão 

38 

262 

49 

338 

14 

75HB 


por extrusão e envelhecida 

44 

303 

53 

365 

11 

82 HB 


*Properties of Some Metals and Alloys, International Nickel Co., Inc., New York. 
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Tabela A-7 Propriedade mecânicas de algumas ligas de ferro fundido 

Dados da INCO.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes de materiais para informações mais precisas 


Resistência de 
escoamento em tração 


Resistência 
máxima em 


Tensão de 


Dureza 


Liga de ferro fundido 

Condição 

(0,2% de deformação) 

tração 

compressão 

Brinell 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

-HB 

Ferro fundido cinzento - Classe 20 

fundida 

- 

- 

22 

152 

83 

572 

156 

Ferro fundido cinzento - Classe 30 

fundida 

- 

- 

32 

221 

109 

752 

210 

Ferro fundido cinzento - Classe 40 

fundida 

- 

- 

42 

290 

140 

965 

235 

Ferro fundido cinzento - Classe 50 

fundida 

- 

- 

52 

359 

164 

1 131 

262 

Ferro fundido cinzento - Classe 60 

fundida 

- 

- 

62 

427 

187 

1 289 

302 

Ferro dúctil 60-40-18 

recozida 

47 

324 

65 

448 

52 

359 

160 

Ferro dúctil 65-45-12 

recozida 

48 

331 

67 

462 

53 

365 

174 

Ferro dúctil 80-55-06 

recozida 

53 

365 

82 

565 

56 

386 

228 

Ferro dúctil 120-90-02 

temperada e revenida 

120 

827 

140 

965 

134 

924 

325 

* Properties of Some Metals and Alloys, International Nickel Co., Inc., 

N. Y.; Metals Handbook, American Society for Metals, Materials Park, Ohio.135 


Tabela A-8 Propriedades mecânicas de algumas ligas de aço inoxidável 

Dados da INCO.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes de materiais para informações mais precisas 


Liga de aço 
inoxidável 

Condição 

Resistência de 
escoamento em tração 
(0,2% de deformação) 

Resistência máxima 
em tração 

Elongação 
no corpo de 
ensaio de 2 in 

Dureza 
Brinell ou 
Rockwell 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

(%) 

Tipo 301 

tira recozida 

40 

276 

110 

758 

60 

85HRB 


laminada a frio 

165 

1 138 

200 

1 379 

8 

41HRC 

Tipo 302 

chapa recozida 

40 

276 

90 

621 

50 

85HRB 


laminada a frio 

165 

1 138 

190 

1 310 

5 

40HRC 

Tipo 304 

chapa recozida 

35 

241 

85 

586 

50 

80HRB 


laminada a frio 

160 

1 103 

185 

1 276 

4 

40HRC 

Tipo 314 

barra recozida 

50 

345 

100 

689 

45 

180HB 

Tipo 316 

chapa recozida 

40 

276 

90 

621 

50 

85HRB 

Tipo 330 

laminada a quente 

55 

379 

100 

689 

35 

200HB 


recozida 

35 

241 

80 

552 

50 

150HB 

Tipo 410 

chapa recozida 

45 

310 

70 

483 

25 

80HRB 


tratada termicamente 

140 

965 

180 

1 241 

15 

39HRC 

Tipo 420 

barra recozida 

50 

345 

95 

655 

25 

92HRB 


tratada termicamente 

195 

1 344 

230 

1 586 

8 

500HB 

Tipo 431 

barra recozida 

95 

655 

125 

862 

25 

260HB 


tratada termicamente 

150 

1 034 

195 

1 344 

15 

400HB 

Tipo 440C 

barra recozida 

65 

448 

110 

758 

14 

230HB 


temperada e revenida a 600°F 

275 

1 896 

285 

1 965 

2 

57HRC 

17-4 PH (AISI 630) 

endurecida 

185 

1 276 

200 

1 379 

14 

44HRC 

17-7 PH (AISI 631) 

endurecida 

220 

1 517 

235 

1 620 

6 

48HRC 


*Properties ofSome Metals and Alloys, Internacional Nickel Co., Inc., New York. 
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Tabela A-9 Propriedades mecânicas de alguns aços-carbono 

Dados de várias fontes.* Valores aproximados. Consulte os fabricantes de materiais para informações mais precisas 


Resistência de Elongação 


Número 
SAE /AISI 

Condição 

escoamento em tração 
(0,2% de deformação) 

Resistência máxima 
em tração 

do corpo de 
ensaio de 2 in 

Dureza 

Brinell 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

<%) 

-HB 

1010 

laminado a quente 

26 

179 

47 

324 

28 

95 


laminado a frio 

44 

303 

53 

365 

20 

105 

1020 

laminado a quente 

30 

207 

55 

379 

25 

111 


laminado a frio 

57 

393 

68 

469 

15 

131 

1030 

laminado a quente 

38 

259 

68 

469 

20 

137 


normalizado a 1650°F 

50 

345 

75 

517 

32 

149 


laminado a frio 

64 

441 

76 

524 

12 

149 


temperado e revenido a 1000°F 

75 

517 

97 

669 

28 

255 


temperado e revenido a 800°F 

84 

579 

106 

731 

23 

302 


temperado e revenido a 400°F 

94 

648 

123 

848 

17 

495 

1035 

laminado a quente 

40 

276 

72 

496 

18 

143 


laminado a frio 

67 

462 

80 

552 

12 

163 

1040 

laminado a quente 

42 

290 

76 

524 

18 

149 


normalizado a 1650°F 

54 

372 

86 

593 

28 

170 


laminado a frio 

71 

490 

85 

586 

12 

170 


temperado e revenido a 1200°F 

63 

434 

92 

634 

29 

192 


emperado e revenido a 800°F 

80 

552 

110 

758 

21 

241 


temperado e revenido a 400°F 

86 

593 

113 

779 

19 

262 

1045 

laminado a quente 

45 

310 

82 

565 

16 

163 


laminado a frio 

77 

531 

91 

627 

12 

179 

1050 

laminado a quente 

50 

345 

90 

621 

15 

179 


normalizado a 1650°F 

62 

427 

108 

745 

20 

217 


laminado a frio 

84 

579 

100 

689 

10 

197 


temperado e revenido a 1200°F 

78 

538 

104 

717 

28 

235 


temperado e revenido a 800°F 

115 

793 

158 

1 089 

13 

444 


temperado e revenido a 400°F 

117 

807 

163 

1 124 

9 

514 

1060 

laminado a quente 

54 

372 

98 

676 

12 

200 


normalizado a 1650°F 

61 

421 

112 

772 

18 

229 


temperado e revenido a 1200°F 

76 

524 

116 

800 

23 

229 


temperado e revenido a 800°F 

97 

669 

140 

965 

17 

277 


temperado e revenido a 400°F 

111 

765 

156 

1 076 

14 

311 

1095 

laminado a quente 

66 

455 

120 

827 

10 

248 


normalizado a 1650°F 

72 

496 

147 

1 014 

9 

13 


temperado e revenido a 1200°F 

80 

552 

130 

896 

21 

269 


temperado e revenido a 800°F 

112 

772 

176 

1 213 

12 

363 


temperado e revenido a 400°F 

118 

814 

183 

1 262 

10 

375 


*SAE Handbook, Society of Automotive Engineers, Warrendale Pa.; Metals Handbook, American Society for Metals, Materials Park, Ohio. 
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Tabela A-10 Propriedades mecânicas de algumas ligas e aços ferramenta 

Dados de várias fontes.* Valores aproximados. Consulte o fabricante de materiais para informações mais precisas 


Número 
SAE /AISI 

Condição 

Resistência de 
escoamento em tração 
(0,2% de deformação) 

Resistência máxima 
em tração 

Elongação 
do corpo de 
ensaio de 2 in 

Dureza 
Brinell ou 
Rockwell 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

(%) 

1340 

recozida 

63 

434 

102 

703 

25 

204HB 


temperada e revenida 

109 

752 

125 

862 

21 

250HB 

4027 

recozida 

47 

324 

75 

517 

30 

150HB 


temperada e revenida 

113 

779 

132 

910 

12 

264HB 

4130 

recozida a 1450°F 

52 

359 

81 

558 

28 

156HB 


normalizada a 1650°F 

63 

434 

97 

669 

25 

197HB 


temperada e revenida a 1200°F 

102 

703 

118 

814 

22 

245HB 


temperada e revenida a 800°F 

173 

1 193 

186 

1 282 

13 

380HB 


temperada e revenida a 400°F 

212 

1 462 

236 

1 627 

10 

41HB 

4140 

recozida a 1450°F 

61 

421 

95 

655 

26 

197HB 


normalizada a 1650°F 

95 

655 

148 

1 020 

18 

302 HB 


temperada e revenida a 1200°F 

95 

655 

110 

758 

22 

230HB 


temperada e revenida a 800°F 

165 

1 138 

181 

1 248 

13 

370HB 


temperada e revenida a 400°F 

238 

1 641 

257 

1 772 

8 

510HB 

4340 

temperada e revenida a 1200°F 

124 

855 

140 

965 

19 

280HB 


temperada e revenida a 1000°F 

156 

1 076 

170 

1 172 

13 

360HB 


temperada e revenida a 800°F 

198 

1 365 

213 

1 469 

10 

430HB 


temperada e revenida a 600°F 

230 

1 586 

250 

1 724 

10 

486HB 

6150 

recozida 

59 

407 

96 

662 

23 

192HB 


temperada e revenida 

148 

1 020 

157 

1 082 

16 

314HB 

8740 

recozida 

60 

414 

95 

655 

25 

190HB 


temperada e revenida 

133 

917 

144 

993 

18 

288HB 

H-11 

recozida a 1600°F 

53 

365 

100 

689 

25 

96HRB 


temperada e revenida a 1000°F 

250 

1 724 

295 

2 034 

9 

55HRC 

L-2 

recozida a 1425°F 

74 

510 

103 

710 

25 

96HRB 


temperada e revenida a 400°F 

260 

1 793 

290 

1 999 

5 

54HRC 

L-6 

recozida a 1425°F 

55 

379 

95 

655 

25 

93HRB 


temperada e revenida a 600°F 

260 

1 793 

290 

1 999 

4 

54HRC 

P-20 

recozida a 1425°F 

75 

517 

100 

689 

17 

97HRB 


temperada e revenida a 400°F 

205 

1 413 

270 

1 862 

10 

52HRC 

S-1 

recozida a 1475°F 

60 

414 

100 

689 

24 

96HRB 


temperada e revenida a 400°F 

275 

1 896 

300 

2 068 

4 

57HRC 

S-5 

recozida a 1450°F 

64 

441 

105 

724 

25 

96HRB 


temperada e revenida a 400°F 

280 

1 931 

340 

2 344 

5 

59HRC 

S-7 

recozida a 1525°F 

55 

379 

93 

641 

25 

95HRB 


temperada e revenida a 400°F 

210 

1 448 

315 

2 172 

7 

58HRC 

A-8 

recozida a 1550°F 

65 

448 

103 

710 

24 

97HRB 


temperada e revenida a 1050°F 

225 

1 551 

265 

1 827 

9 

52HRC 


*Machine Design Materials Reference Issue, Penton Publishing, Cleveland Ohio; Metals Handbook, ASM, Materials Park, Ohio. 
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Tabela A-11 Propriedades de alguns plásticos de engenharia 

Dados de várias fontes.* Valores aproximados. Consulte o fabricante de materiais para informações mais precisas 


Material 

Módulo de 
elasticidade 
aproximado E 

Resistência 
máxima em 
tração 

Resistência 
máxima em 
compressão 

Elongação 
no corpo 
de ensaio 
de 2 in 

Temperatura 

máxima 

Gravidade 

específica 

Mpsi 

GPa 

kpsi 

MPa 

kpsi 

MPa 

(%) 

°F 

ABS 

0,3 

2,1 

6,0 

41,4 

10,0 

68,9 

5 a 25 

160-200 

1,05 

20-40% de enchimento vítreo 

0,6 

4,1 

10,0 

68,9 

12,0 

82,7 

3 

200-230 

1,30 

Acetal 

0,5 

3,4 

8,8 

60,7 

18,0 

124,1 

60 

220 

1,41 

20-30% de enchimento vítreo 

1,0 

6,9 

10,0 

68,9 

18,0 

124,1 

7 

185-220 

1,56 

Acrílico 

0,4 

2,8 

10,0 

68,9 

15,0 

103,4 

5 

140-190 

1,18 

Fluoroplástico (PTFE) 

0,2 

1,4 

5,0 

34,5 

6,0 

41,4 

100 

352-330 

2,10 

Náilon 6/6 

0,2 

1,4 

10,0 

68,9 

10,0 

68,9 

60 

180-300 

1,14 

Náilon 11 

0,2 

1,3 

8,0 

55,2 

8,0 

55,2 

300 

180-300 

1,04 

20-30% de enchimento vítreo 

0,4 

2,5 

12,8 

88, 3 

12,8 

88,3 

4 

250-340 

1,26 

Policarbonato 

0,4 

2,4 

9,0 

62,1 

12,0 

82,7 

100 

350 

1,20 

10-40% de enchimento vítreo 

1,0 

6,9 

17,0 

117,2 

17,0 

117,2 

2 

275 

1,35 

HMW Polietileno 

0,1 

0,7 

2,5 

17,2 

- 

- 

525 

- 

0,94 

Óxido polifenileno 

0,4 

2,4 

9,6 

66,2 

16,4 

113,1 

20 

212 

1,06 

20-30% de enchimento vítreo 

1,1 

7,8 

15,5 

106,9 

17,5 

120,7 

5 

260 

1,23 

Polipropileno 

0,2 

1,4 

5,0 

34,5 

7,0 

48,3 

500 

250-320 

0,90 

20-30% de enchimento vítreo 

0,7 

4,8 

7,5 

51,7 

6,2 

42,7 

2 

300-320 

1,10 

Poliestireno de impacto 

0,3 

2,1 

4,0 

27,6 

6,0 

41,4 

2 a 80 

140-175 

1,07 

20-30% de enchimento vítreo 

0,1 

0,7 

12,0 

82,7 

16,0 

110,3 

1 

180-200 

1,25 

Polissulfone 

0,4 

2,5 

10,2 

70,3 

13,9 

95,8 

50 

300-345 

1,24 


A/l odern Plastics Encyclopedia, McCraw-Hill, New York.; Machine Design Materials Reference Issue, Penton Publishing, Cleveland, Ohio. 
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TABELAS DE VIGAS 


Funções de carregamento, cisalhamento, momento, inclinação e deflexão para 
uma coleção de configurações comuns de vigas e carregamentos são apresenta¬ 
das nestas tabelas. São definidas as vigas biapoiadas, em balanço e vigas com 
sobrebalanço, quer com uma carga concentrada em qualquer ponto ou uma 
carga uniformemente distribuída ao longo de qualquer porção do vão. Um 
conjunto geral de equações é derivado para cada viga. Casos especiais, como 
aqueles com a carga no centro do vão, são acomodados pela escolha apropriada 
das dimensões nas fórmulas gerais. Em todos os casos, funções de singularidades 
são usadas para escrever as equações de viga, o que nos dá, para cada função, 
uma única expressão para o vão completo. Ver a Seção 3.9 para uma discussão 
acerca das funções de singularidade. As equações para os casos de viga neste 
apêndice foram codificadas em arquivos, que estão disponíveis no CD que vem 
com este livro. Em alguns casos, os arquivos permitem que múltiplas cargas se¬ 
jam aplicadas a diferentes posições na viga, mas as derivações neste apêndice 
correspondem a apenas um carregamento por viga. Use superposição para com¬ 
binar diversos casos de vigas quando mais de um tipo de carga estiver presente 
em uma viga. Para uma coleção mais completa de fórmulas de vigas, veja Roark 
e Young, Formulas for Stress and S traiu. 6th ed., McGraw-Hill, New York, 1989. 
A seguir, apresentamos uma chave para as figuras neste apêndice e para os arqui¬ 
vos relativos. 


Figura 

Caso 

Arquivo 

B-1a 

Viga em balanço com carregamento concentrado 

CANTCONC 

B-1i> 

Viga em balanço com carregamento uniformemente distribuído 

CANTUNIF 

B-2a 

Viga biapoiada com carregamento concentrado 

SIMPCONC 

B-2 b 

Viga biapoiada com carregamento uniformemente distribuído 

SIMPUNIF 

B-3a 

Viga com sobrebalanço com carregamento concentrado 

OVHGCONC 

B-3 b 

Viga com sobrebalanço com carregamento uniformemente 
distribuído 

OVHGUNIF 
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Apêndice B 


TABELAS DE VIGAS 


(a) Viga em balanço com carregamento concentrado 


M\ 


w 


l 


a F (x-a) 


u 


R l = F 


M, = Fa 


Carregamento <7 — Mj(x) “+Z?i(x) * — F(x - a) 
V 


V n 


V = R, = F 

v max ± 


V = M l {x) 1 +R l -F(x-a)° 


= F 


Cisalhamento 


(l-(x-a) 0 ) 



M = -Fa 

1Y1 max 1 


quando a = l : M max = -Fl 


M = -M, +R x x-F{x-af 
= F^—a + x - (x — a} 1 j 



e = — 

EI 


—Mjx H—-x 2 


F / \2 
\ 2 



Deflexão 


1 í M] 2 3 f 

EI\ 2 6 6 X ' 

(x — a) 3 j 


lx 2 ’ — 3ax“ — (x — í 


6£7 


(b) Viga em balanço com carregamento uniformemente distribuído 


l 




w{x-a)° 


? 1 




1 

X 


R ] = w(Z - a) 


t, 


M, =-F- 


(< 2 - 2 ) 


Carregamento <7 — Mj(x) +7?](x) w(x — a)° 

= Ri = w( l ~ a ) 



Cisalhamento 


V = Mj(x) '+/?]- w(x - a) 1 
= w|(Z - a)-(x - a) 1 ! 



0 =- 

Inclinação 6EI 


^3(Z - o)x 2 - 3 (f —a" jx — (x — a) 3 j 



24 EI 


(-3Z 4 +4a 3 /-a 4 ) 


, _ wZ 4 

quando a = 0 : y max =-— 
8 EI 


1 ( Mi 2 7?i 3 w 

y = —- L x +— x -(x- 

El{ 2 6 24 x 


Deflexão 


24 EI 


(x-a) 4 j 

^4(Z — a)x 3 — 6^Z 2 — a 2 jx 2 — (x - a) 4 j 


FIGURA B-1 

Vigas em balanço com carregamento concentrado ou distribuído. Obs.: < > denota uma função de singularidade. 





















































Apêndice B TABELAS DE VIGAS 


(a) Viga biapoiada com carregamento 
concentrado 


l 


a F(x-a) 


Er 


Ri = FÍ 1 -- 




tp. p t 


Rn =F\ — 


'Ri 


Rn' 


Carregamento q = R\(x) 1 - F(x -a) 1 + R 2 (x - Z) 1 


V max =MAX(R h R 2 ) 


V = R l -F(x- a)° + R 2 {x- l)° 


Cisalhamento 


= F 1 —— — (x — 







Mmcix Fci\ 1 . I 


<"f) 


/ Fl 

quando a = - : M max = — 


M = R\X- F(x - a) 1 + R 2 (x -1 ) 1 




ymax 


— ymax 


3 EI 


2a 3 -- - la 2 


Deflexão 


F 

y ~ 6 EI 


( b) Viga biapoiada com carregamento 
uniformemente distribuído 


1 



w(x-a)° 

Ri 

a 




Er 


— ( 
21 




tp 


R 2 = —— 
2 21 




R 1 R 2 

Carregamento q = Z?l(x) — w(x — a/ + R 2 (x — l) 


V max =MAX(R 1 ,R 2 ) 

V = R\ — w(x — a) 1 + R 2 (x — Z)° 
—(Z - a) 2 - (x — a) 1 

2 r ' N ' 



M 


.. Fl n 



quando a = 0 : M =—{l - x) 


M = R\X — — (x - a) 2 + R 2 (x — l ) 


Momento 


—(Z - a)“ -(x — a) 



24 EI 


Inclinação 
0 


—j—(l - a) 2 - 4(x - a) 3 
+y[(Z-a) 4 - 2Z 2 (Z - a) 2 ] 



— ymax 


x quando a = 0 : 

y = -^Í2lx 2 - x 3 -1 3 ) 
2AFJ V / 


” l)* 3 ~ < ' x ~ 


y 

w 

~ a E ~{ x ~ a ) 4 

+j(~a 2 +3aZ-2/ 2 )x 


Deflexão 

> 24 EI 

+ y[(Z-a) 4 -2Z 2 (Z-a) 2 ] 
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FIGURA B-2 

Vigas biapoiadas com carregamento concentrado ou distribuído. Obs.: < > denota uma função de singularidade. 
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Apêndice B 


TABELAS DE VIGAS 


(a) Viga com sobrebalanço com carregamento concentrado 


/ 


=F 


I F(x-a) 

I r 


b - a 


T 


Ri=F\ 


(?) 


R\ R2 

Carregamento q = R l (x) _1 - F(x - a) -1 + R 2 (x - è) _1 


(b) Viga com sobrebalanço com carregamento uniformemente 
distribuído 


w(x-a)° 


J 


Ri = wa\ 1- 

1 2b 


Ro 


2 b 


Carregamento q= R\{x) 1 - w{x)° + w(x - a)° + R 2 (x - b) 


-1 



' / \ u 1 ^ / 1 \0 / \0 

~{x) H —(x - b) -{x — a) 
b 







FIGURA B-3 

Vigas com sobrebalanço com carregamento concentrado ou distribuído. Obs.: < > denota uma função de singularidade. 













































































c 


APENDICE 


FATORES DE 
CONCENTRAÇÃO DE 
TENSÃO 


Fatores de concentração de tensão para 14 casos comuns são apresentados nes¬ 
te apêndice como listado abaixo. Todos os diagramas foram retirados de R. E. 
Peterson, “Design Factors for Stress Concentration, Parts 1 to 5”, Machine De¬ 
sign, February-July, 1951, Penton Publishing, Cleveland, Ohio, com autorização. 
Equações aproximadas para esses diagramas foram inseridas e definidas em cada 
figura. Estas equações foram codificadas como funções (indicadas abaixo), que 
podem ser incorporadas em outros modelos para permitir geração automática de 
fatores de concentração de tensão aproximados durante os cálculos. Lembre-se 
de que o sistema decimal americano utiliza ponto em vez de vírgula. 


Figura Caso 


Nome do arquivo 


C-1 Eixo com rebaixo arredondado em tensão axial 

C-2 Eixo com rebaixo arredondado em flexão 

C-3 Eixo com rebaixo arredondado em torção 

C-4 Eixo com sulco em tensão axial 

C-5 Eixo com sulco em flexão 

C-6 Eixo com sulco em torção 

C-7 Eixo com orifício transversal em flexão 

C-8 Eixo com orifício transversal em torção 

C-9 Barra plana com rebaixo arredondado em tensão axial 

C-10 Barra plana com rebaixo arredondado em flexão 

C-11 Barra plana com entalhe em tensão axial 

C-12 Barra plana com entalhe em flexão 

C-13 Barra plana com orifício transversal em tensão axial 

C-14 Barra plana com orifício transversal em flexão 


APP_C-01 
APP_C-02 
APP_C-03 
APP_C-04 
APP_C-05 
APP_C-06 
APP_C-07 
APP_C-08 
APP_C-09 
APPJMO 
APP_C-11 
APP_C-12 
APP_C-13 
APP_C-14 
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Apêndice C FATORES DE CONCENTRAÇÃO DE TENSÃO 



K, =A\ — 


onde: 


D/d 

A 

b 

2,00 

1,01470 

-0,30035 

1,50 

0,99957 

-0,28221 

1,30 

0,99682 

-0,25751 

1,20 

0,96272 

-0,25527 

1,15 

0,98084 

-0,22485 

1,10 

0,98450 

-0,20818 

1,07 

0,98498 

-0,19548 

1,05 

1,00480 

-0,17076 

1,02 

1,01220 

-0,12474 

1,01 

0,98413 

-0,10474 


Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com um rebaixo arredondado em tração axial. 




onde: 


D/d 

A 

b 

6,00 

0,87868 

-0,33243 

3,00 

0,89334 

-0,30860 

2,00 

0,90879 

-0,28598 

1,50 

0,93836 

-0,25759 

1,20 

0,97098 

-0,21796 

1,10 

0,95120 

-0,23757 

1,07 

0,97527 

-0,20958 

1,05 

0,98137 

-0,19653 

1,03 

0,98061 

-0,18381 

1,02 

0,96048 

-0,17711 

1,01 

0,91938 

-0,17032 


FIGURA C-2 

Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com um rebaixo arredondado em flexão. 
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onde: 


D/d 

A 

b 

2,00 

0,86331 

-0,23865 

1,33 

0,84897 

-0,23161 

1,20 

0,83425 

-0,21649 

1,09 

0,90337 

-0,12692 


Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com um rebaixo arredondado em torção. 


K, 2,0 



0,30 



onde: 


D/d 

A 

b 

oo 

0,99372 

-0,39352 

2,00 

0,99383 

-0,38231 

1,50 

0,99808 

-0,36955 

1,30 

1,00490 

-0,35545 

1,20 

1,01070 

-0,33765 

1,15 

1,02630 

-0,31673 

1,10 

1,02720 

-0,29484 

1,07 

1,02380 

-0,27618 

1,05 

1,02720 

-0,25256 

1,03 

1,03670 

-0,21603 

1,02 

1,03790 

-0,18755 

1,01 

1,00030 

-0,15609 


FIGURA C-4 

Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com sulco em tração axial. 
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Apêndice C 


FATORES DE CONCENTRAÇÃO DE TENSÃO 


3,0 

2,8 

2,6 

2.4 

2,2 

K t 2,0 
1,8 
1,6 

1.4 
1,2 
1,0 


FIGURA C-5 




onde: 


D/d 

A 

b 

oo 

0,94801 

-0,33302 

2,00 

0,93619 

-0,33066 

1,50 

0,93894 

-0,32380 

1,30 

0,94299 

-0,31504 

1,20 

0,94681 

-0,30582 

1,15 

0,95311 

-0,29739 

1,12 

0,95573 

-0,28886 

1,10 

0,95454 

-0,28268 

1,07 

0,96774 

-0,26452 

1,05 

0,98755 

-0,24134 

1,03 

0,99033 

-0,21517 

1,02 

0,97753 

-0,19793 

1,01 

0,99393 

-0,15238 


Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com sulco em flexão. 




onde: 


D/d 

A 

b 

OO 

0,88126 

-0,25204 

2,00 

0,89035 

-0,24075 

1,30 

0,89460 

-0,23267 

1,20 

0,90182 

-0,22334 

1,10 

0,92311 

-0,19740 

1,05 

0,93853 

-0,16941 

1,02 

0,96877 

-0,12605 

1,01 

0,97245 

-0,10162 


FIGURA C-6 

Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com sulco em torção. 
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0 0,05 0,10 0,15 0,20 0,25 0,30 

d/D 


FIGURA C-7 


Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com um orifício transversal em flexão. 



FIGURA C-8 

Fator geométrico de concentração de tensão K t para um eixo com um orifício transversal em torção. 


Ü I a. 
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Apêndice C 


FATORES DE CONCENTRAÇÃO DE TENSÃO 




onde: 


D/d 

A 

b 

2,00 

1,09960 

-0,32077 

1,50 

1,07690 

-0,29558 

1,30 

1,05440 

-0,27021 

1,20 

1,03510 

-0,25084 

1,15 

1,01420 

-0,23935 

1,10 

1,01300 

-0,21535 

1,07 

1,01450 

-0,19366 

1,05 

0,98797 

-0,13848 

1,02 

1,02590 

-0,16978 

1,01 

0,97662 

-0,10656 


Fator geométrico de concentração de tensão K t para uma barra plana com rebaixo arredondado em tração axial. 




onde: 


D/d 

A 

b 

6,00 

0,89579 

-0,35847 

3,00 

0,90720 

-0,33333 

2,00 

0,93232 

-0,30304 

1,30 

0,95880 

-0,27269 

1,20 

0,99590 

-0,23829 

1,10 

1,01650 

-0,21548 

1,07 

1,01990 

-0,20333 

1,05 

1,02260 

-0,19156 

1,03 

1,01660 

-0,17802 

1,02 

0,99528 

-0,17013 

1,01 

0,96689 

-0,15417 


FIGURA C-10 

Fator geométrico de concentração de tensão K t para uma barra plana com rebaixo arredondado em flexão. 
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onde: 


D/d 

A 

b 

OO 

1,10950 

-0,41712 

3,00 

1,11390 

-0,40923 

2,00 

1,13390 

-0,38586 

1,50 

1,13260 

-0,36592 

1,30 

1,15860 

-0,33260 

1,20 

1,14750 

-0,31507 

1,15 

1,09520 

-0,32517 

1,10 

1,08510 

-0,29997 

1,07 

1,09120 

-0,26857 

1,05 

1,09060 

-0,24163 

1,03 

1,05180 

-0,22216 

1,02 

1,05400 

-0,18879 

1,01 

1,04260 

-0,14145 


Fator geométrico de concentração de tensão K t para uma barra plana entalhada em tração axial. 




onde: 


D/d 

A 

b 

OO 

0,97079 

-0,35672 

3,00 

0,97194 

-0,35047 

2,00 

0,96801 

-0,34915 

1,50 

0,98315 

-0,33395 

1,30 

0,98288 

-0,32606 

1,20 

0,99055 

-0,31319 

1,15 

0,99304 

-0,30263 

1,10 

1,00710 

-0,28379 

1,07 

1,01470 

-0,26145 

1,05 

1,02500 

-0,24008 

1,03 

1,02940 

-0,21161 

1,02 

1,03740 

-0,18428 

1,01 

1,06050 

-0,13369 


FIGURA C-12 

Fator geométrico de concentração de tensão K t para uma barra plana entalhada em flexão. 
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Apêndice C 


FATORES DE CONCENTRAÇÃO DE TENSÃO 



FIGURA C-13 


para — < 0,65 
W 

K, = 3,0039 -3,753 — 
’ W 

+7 - 973 #) 2 
+ 2 , 9684 ^ j 


Fator geométrico de concentração de tensão K t para uma barra plana com orifício transversal em tração axial. 



para — => 0 e — < 0,65 : 
h W 

K. s 2,9947 -3,4833 — 

1 W 

+ 5 , 8268 ^ .; 4.1986 ( 

para - > 0,25 : K, = Ae Wl w )\ 
h 

onde: 


d/h 

A 

b 

0,25 

2,68750 

-0,75128 

0,50 

2,46620 

-0,77215 

1,00 

2,24000 

-0,78739 

1,50 

2,02430 

-0,80821 

2,00 

2,10560 

-0,79878 

oo 

1,80820 

-0,66702 


FIGURA C-14 

Fator geométrico de concentração de tensão K t para uma barra plana com orifício transversal em flexão. 






















































































































































































































D 


APENDICE 


RESPOSTAS DOS 
PROBLEMAS 
SELECIONADOS 


O manual de soluções em PDF e um conjunto completo dos arquivos do Mathcad 
para solução dos problemas estão disponíveis para professores que adotarem esta 
obra cadastrados no site da Bookman Editora (www.bookman.com.br). 

CAPÍTULO 1 INTRODUÇÃO AO PROJETO 

1-4 1 000 lb p 31,081 slug, 2,59 blob, 453,592 kg, 4 448,2 N. 

1-5 25,9 lb f . 

1- 6 220,5 lb f , 220.5 lb m , 6,85 slug, 0,571 blob, 980,7 N. 

CAPÍTULO 2 MATERIAIS E PROCESSOS 

2- 6 E = 207 GPa, U = 2,7 N-m, aço. 

2-8 E = 207 GPa, U = 1,3 N-m, magnésio. 

2-9 E = 16,7 Mpsi, U el = 300 psi, titânio. 

2-12 U T = 82,7 MPa, U R = 0,41 MPa. 

2-14 S u ,= 170 kpsi, 359HV, 36,5HRC. 

2-16 Ferro e carbono, 0,95% carbono, podem ser endurecidos completamente ou 
superficialmente sem carbonização. 

2-27 S y = 88,1 kpsi, S y = 607 MPa. 

2-34 O metal mais comumente usado é o zinco. O processo é chamado 

“galvanização” e é feito por eletrorrecobrimento ou imersão a quente. 
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Apêndice D 


RESPOSTAS DOS PROBLEMAS SELECIONADOS 


CAPÍTULO 3 DETERMINAÇÃO DE CARGAS 

3-3 T = 255 N-ni na roda dentada, T= 90 N-m no braço, M = 255 N-m no braço. 
3-6 55.114 N. 

3-7 12.258 N. 

3- 8 C0„ = 31,6 rad/s, (ü d = 30,1 rad/s. 

3-10 7?, = V= -1.821 N @0a0,7m,S 1 = 2.802 N, Aí = -1.275 N-m @ 0,7 m. 

3-11 Força dinâmica de 3.056 N e 408 mm de deflexão. V = -5.677 N @ 0 a 0,7 m, 
M = -3.973 N-m @ 0,7 m, /?, = 5.676 N, R 2 = 8.733 N. 

3-15 p = 0,025. 

3-18 Tombamento começa a 18,7 mph; carga escorrega de 14,8 a 18,3 mph. 

3-22 (a) 897 N, (b) 3 592 N. 

3-23 (a) R 1 = 264 N, /? 2 = 316 N, V=-316N,AÍ = 126 N-m. 

3-24 (a) R t = 620 N, Aí, = 584 N-m, V = 620 N, Aí = -584 N-m. 

3-25 (a) R t = -353 N, R 2 = 973 N, V= 580 N, Aí =-216 N-m. 

3-27 (a) R t = 53.895 N, V = 53 895 N, Aí = -87.040 N-m. 

3-34 Fila (a) V mía = 1000 lb a x = 16 para 18 in, M^ = 2000 lb a x = 16 in. 

3- 48 co„ = 10,1 Hz. 

CAPÍTULO 4 TENSÃO, DEFORMAÇÃO E DEFLEXÃO 

4- 1 O, = 1 207 psi, c, = 0, o 3 = -207 psi, x mae = 707 psi. 

4-4 (a) c, = 114 MPa, c 2 = 0, O, = 0 MPa, x max = 57 MPa. 

(b) 9,93 MPa. 

(c) 4,41 MPa. 

(d) o = 53,6 MPa, T = 1,73 MPa. 

(e) a, = 72,8 MPa, o 2 = 0, o 3 = 0, X tnax = 36,4 MPa. 

4-6 (a) a, = 1 277,8 MPa, o 2 = 0, CT 3 = 0, X max = 639 MPa. 

(b) 111,6 MPa. 

(c) 49,6 MPa. 

(d) o = 540 MPa, x = 1,7 MPa. 

(e) a, = 636 MPa, c 2 = 0, C 3 = 0, X mai = 318 MPa. 

4-7 Diâmetro externo = 0,375 in, diâmetro interno = 0,230 in. 

4-8 199 mm. 

4- 10 Tensão principal de 24,5-MPa, deflexão de -128 mm. 

4-11 Tensão de 76 MPa, deflexão de -400 mm. 

4-15 Diâmetro do pino de 4,5 mm. 
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4-18 Força em cada barra 13254 lb; força total 132536 lb; deflexão 0,36 in. 

4-19 Diâmetro do pino 2,125 in; raio externo 2,375 in. 

4-22 (a) 5,72 MPa. (b) 22,87 MPa. 

4-23 Fila (a) R { = 264 N, R 2 = 316 N, V= -316 N no intervalo b <x <1, M = 126 
N-m @ x = b, 0 = 0,33 grau, y = —1,82 mm, =88,7 MPa. 

4-24 Fila (a) R l = 620 N, M, = 584 N-m, V = 620 N @ x = 0, M = -584 N-m @ x = 

0, 0 = -2,73 grau, y = -32,2 mm, c max = 410 MPa. 

4-25 Fila (a) R l = -353 N, R 2 = 973 N, V = 578 N @ jc = b, M = -216 N-m @ x = b, 

0 = -0,82 grau, y = -4,81 mm, c max = 152 MPa. 

4-26 Fila (a) R l = \\2 N, R 2 = 559 N, R 3 = -52 N, V = -428 N @ x = b, M = 45 N-m 
@ x = a, 0 = 0,06 grau, y = -0,02 mm, o, rax = 31,5 MPa. 

4-29 Fila (a) 307,2 N/mm. 

4-30 Fila (a) 17,7 N/mm. 

4-31 Fila (a) 110,6 N/mm. 

4-32 Fila (a) 2 844 N/mm. 

4-33 Fila (a) o 1 = 21,5 MPa @ A, = 16,1 MPa @ B. 

4-34 Fila (a) y = -1,62 mm. 

4-35 Fila (a) k= 31 N/mm. 

4-37 e = 0,84 mm, o ; = 410 MPa, o o = -273 MPa. 

4-41 (a) 38,8 MPa, (b) 11,7 MPa. 

4-49 Fila (a) Johnson - parte: (a) 1,73 kN, (b) 1,86 kN, (c) 1,94 kN, (d) Euler 676 N. 
4-50 Fila (a) Euler - parte: (a) 5,42 kN, (b) 8,47 kN, (c) 12,8 kN, (d) 1,23 kN. 

4-51 Fila (a) Johnson - parte: (a) 57,4 kN, (b) 58,3 kN, (c) 58,9 kN, (d) 48,3 kN. 
4-52 Fila (a) parte: (a) 18,6 kN, (b) 18,7 kN, (c) 18,8 kN, (d) 17,9 kN. 

4-69 o,. = 132 MPa, a o = -204 MPa. 

4- 75 Fila (a) C„„ m = 40 Mpa, K t = 1,838, = 73,5 Mpa. 

CAPÍTULO 5 TEORIAS DE FALHA ESTÁTICA 

5-1 Fila (a) ctj = 1 207 psi, cr, = 0 psi, ct 3 = -207 psi, l 13 = 707 psi, o' = 1 323 psi. 

Fila (h) CTj = 1 140 psi, o, = 250 psi, o 3 = 110 psi, x 13 = 515 psi, a' = 968 psi. 
5-4 (a) N= 2,6, (b) N= 30,2, (c) N= 39,3, (d) N= 5,6, (e) N = 4,1. 

5-6 (a) N= 0,23, (b) N= 2,7, (c) N= 3,5, (d) TV = 0,56, (e) N = 0,47. 

5-7 Para TV = 3,5, diâmetro externo = 0,375 in, diâmetro interno = 0,281 in. 

5-8 Diâmetro interno =198 mm. 

5- 10 N= 5,3. 

5-11 TV= 1,7. 
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5-15 IV = 1,0 por definição, se tensão = resistência. 

5-17 N= 3,5. 

5-19 Pino com 2,250 in de diâmetro, 2,250 in de raio externo. 

5-22 (a) IV = 40,4 (b) N = 10,1. 

5-23 Fila (a) - parte: (a) A=3,4, (b) A = 1,7. 

5-24 Fila (a) - parte: (a) N = 0,73, (b) N= 0,37. 

5-25 Fila (a) -parte: (a) N = 2, (b) N = 1. 

5-26 Fila (a) - parte: (a) N = 9,5, (b) N= 4,8. 

5-27 (a) a = 166 mm, b = 94 mm, N= 1,5, (b) a = 208 mm, b = 10 mm, N= 1,5. 
5-32 Mohr modificado, IV = 1,6. 

5-33 Fila (a) o' = 30,2 MPa no ponto A, o' = 27,9 MPa no ponto B. 

5-34 Fila (a) teoria da energia de distorção: N= 13,2 no ponto A, IV = 14,3 no ponto 
B, teoria do cisalhamento máximo: N= 11,6 no ponto A,N= 12,4 no ponto B , 
teoria da tensão normal máxima: N= 18,6 no ponto A, N = 24,8 no ponto B. 

5-35 Fila (a) teoria de Coulomb-Mohr: N= 13,4 no ponto A, N= 16,1 no ponto B, 
teoria de Mohr modificada: N= 16,3 no ponto A, IV = 21,7 no ponto B. 

5-37 (a) N= 1,7 na fibra mais interna, IV = 2,6 na fibra mais externa; (b) N = 1,0 na 
fibra mais interna, N = 4,4 na fibra mais externa. 

5-38 7V= 1,5. 

5-39 Semilargura da trinca = 0,216 in. 

5-41 (a) 1V= 9,4, (b) N = 24,5. 

5-65 (a) N a = 1,8, (b) N b = 2,6. 

5- 68 d = 1,500 in. 

CAPÍTULO 6 TEORIAS DE FALHA POR FADIGA 

6-1 Fila (a) Ao = 1.000, o a = 500, o,„ = 500, R = 0, A = 1,0. 

Fila (c) Ao = 1.000, o„ = 500, o,„ = 1.000, R = 0,33, A = 0,50. 

Fila (e) Ao = 1.500, o„ = 750, O,,, = -250, R = -2,0, A = -3,0. 

6-3 N f = 0,31. 

6-6 (a) 0,14, (b) 1,17, (c) 1,6, (d) 0,24, (e) 0,25. 

6-7 Para N f = 1,5, diâmetro externo = 0,375 in, diâmetro interno = 0,299 in. 
Arredondar para diâm. interno = 0,281 in caso N f = 1,8. 

6-8 Diâmetro interno =190 mm supondo usinada, 99,9% de confiabilidade e 
temperatura ambiente. 

6- 10 N f = 2,4. 

6-11 N f = 0,79. 

6-15 Fila (a) a = 0,062 in 0 ' 5 , q = 0,89, K f = 3,05. 

6-17 N f = 2,7 supondo forjada, 99,99% de confiabilidade e temperatura ambiente. 

6-19 Pino de diâmetro 2,750 in e raio externo 2.625 in outside radius (usinada, 90% 
confiabilidade e 37°C). 

6-22 (a) N f = 21,3, (b) N f = 5,3 supondo usinada, 99,999% de confiabilidade e 37°C. 
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6-23 Fila (a) Use um material com S ut = 468 MPa (supondo C ump = C supeíf = C conf = 1). 

6-24 Fila (a) Use um material com S ul = 676 MPa (supondo C 1emp = C supelf = C conf = 1). 

6-25 Fila (a) Use um material com S ut = 550 MPa (supondo C temp = C supelf = C conj ~ 1). 

6-26 Fila (a) Use um material com S ut = 447 MPa (C temp = C mnf = 1, C superf = 0,895). 

6-27 (a) a = 190 mm, b = 100 mm, N= 2,1, (b) a = 252 mm, b = 100 mm, N= 2 
(ambos assumindo usinada, 90% de confiabilidade e 40°C). 

6-29 N f = 2,6 assumindo usinada, 99,999% de confiabilidade e 37°C. 

6-31 Nf = 1,8 assumindo usinada, 99,999% de confiabilidade e 37°C. 

6-33 Fila (a) use um material com S ul = 362 MPa (usinada, 50% de confiabilidade e 
37°C). 

6-34 Fila (a) use um material com S ul = 291 para N,= 1,5 MPa (usinada, 50% de 
confiabilidade e 37°C). 

6-37 (a) N f = 1,8, (b) N f = 0,92 supondo usinada, 90% de confiabilidade e 37°C. 

6-39 N f = 1,9 usando o método SEQA e supondo eixo retificado, 50% de 

confiabilidade e 37°C. 

6-41 (a) Nf = 3,3, (b) N f = 8,6 supondo usinada, 99,999% de confiabilidade e 37°C. 

6-47 A^ = 1,5 supondo usinada, 90%de confiabilidade e 60°C. 

6-52 t min = 3,2 mm. 

6- 64 Fila (a) o,„ = 0,0 MPa, ü a = 251,9 MPa. 

CAPÍTULO 7 FALHA DE SUPERFÍCIE 

7-1 A r = 0,333 mm 2 . 

7-2 (1 = 0,4. 

7-3 Af = 4,6E6. 

7-4 Oj = -61 kpsi, Co = -61 kpsi, c 3 = -78 kpsi. 

7-8 Largura total 64,4 mm. 

7- 10 Largura total 0,15 mm. 

7-13 (a) seco 19,6 min, (b) molhado 9,8 min. 

7-16 Área de contato 1 mm diâmetro, ü, bola = -1.900 MPa, 0, placa = -1.900 MPa. 

7-18 Largura total de contato 0,166, a zdlmdn: = a xcmim = -123 MPa, d 7pklca = o xplaca = 
-123 MPa. 

7-20 Semidimensões da área de contato: 0,933 x 0,713 mm, Cj = -5,39 GPa, o 2 = 
-5,81 GPa, c 3 = -7,18 GPa. 

7-22 (a) Oj = -66,9 MPa, o 2 = -75,2 MPa, o 3 = -79,0 MPa, (b) c 3 = -106 MPa, o 2 = 
-119 MPa, c 3 = -125 MPa. 

7-23 Cj = -24.503 psi, c, = -30.043 psi, c 3 = -57.470 psi. 

7-39 f = 4,7 min. 

7-42 As principais tensões são máximas na superfície. São elas: g 3 = -276,7 MPa, 

C 2 = -393,3 MPa, g 3 = -649,0 MPa. A tensão máxima de cisalhamento é x I3 = 
186,1 MPa. 
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CAPÍTULO 10 EIXOS, CHAVETAS E ACOPLAMENTOS 

10-1 Fila (a) d = 1,188 in, suposto usinado, 99% de confiabilidade e 37°C. 

10-2 Fila (a) d = 48,6 mm, suposto usinado, 99% de confiabilidade e 30°C. 

10-4 Fila (a) y = 0,003 6 in, 6 = 0,216 grau. 

10-5 Fila (a) y = - 5,7 |tm, 0 = 1,267 grau. 

10-6 Fila (a) 3/8 in chaveta quadrada, 0,500 in em comprimento, N f = 2,1, 

N =21 

ly mancai 

10-8 Eixo diâmetro interno = 191 mm, suposto usinado, 99,9% confiabilidade e 
30°C. 

10- 9 Fila (a) d = 1,188 in, supondo um raio de ranhura de 0,015 in, usinado, 99% de 

confiabilidade e 37°C. 

10-11 Fila (a) 0,0007 a 0,0021 in de interferência sobre intervalo de tolerância. 

10-13 Fila (a) 2.102 rad/s ou 20.075 rpm, ou 334,5 Hz. 

10-15 Fila (a) min = 0, média = 11,9 hp, máx = 23,8 hp. 

10-16 Fila (a) min = 0, média = 5,2 kW, máx = 10,5 kW. 

10-17 Fila (a) N= 0,61 na chaveta da extremidade direita do rolo, 0 = 0,20 grau,/ n = 1 
928 Hz. 

10-18 Fila (a) y = -30,0 pm a 22,9 pm. 

10-19 Fila (a) d = 1,337 in, N A = 2,0, N„ = 3,l. 

10-37 ô m „ = 0,06 mm, § m „ = 0,12 mm. 

10- 38 r i = 1,00 in, r a = 14,66 in, t= 0,800 in. 

CAPÍTULO 11 MANCAIS E LUBRIFICAÇÃO 

11- 1 Fila (a)—parte (a) d = 1,188 in, I = 1,485 in, C d = l,8£-3 in, R L = 125 lb, R r = 

1125 lb, r| L = 0,204 preyn, r| R = 1,84 preyn, Pm6dL = 71 psi, p médR = 638 psi, T r = 
0,15 lb-in, T = 1,38 lb-in, ®= 0,004 hp, © fi = 0,033 hp. L 

Parte (b) #6300 na extremidade esquerda da 1,4£9 ciclos L 10 de vida no mancai 
da esquerda e mancai #6306 na extremidade esquerda da 8,8£7 ciclos L l0 de 
vida no mancai direito. 

11-3 267 cP. 

11-5 0,355 in-lb. 

11-6 10,125 pm. 

11-7 T = 3,74 N-m, T 0 = 2,17 N-m, T s = 2,59 N-m, © = 979 W. 

11-8 d = 220 mm, / = 165 mm, C d = 0,44 mm, R l = R r = 26,95 kN, r\ = 181 cP, p^ = 
743 kPa, T r = 12,9 N-m, © = 67,7 W. 

11- 10 h m j n = 4,94 pm. 

11-14 ti = 13 cP, T = 519 N-mm, T„ = 325 N-mm, T = 699 N-mtn , © = 183 W, P = 
19,222 kN. 

11-17 Fila (a)—parte (a) d = 40 mm, / = 30mm, C d = 0,04 mm, R L = 6.275 N, R r = 7 
525 N, Hz. = 20,7 cP, n R = 24,8 cP, Pméd ^ 5.229 kPa, PmédR = 6.271 kPa, T r = 468 
N-m, T = 561 N-m, © = 88,2 W, © = 106 W. L 

R LR 

Parte (b) mancai #6308 na extremidade esquerda da 1,41 £8 ciclos L 10 de vida 
no mancai esquerdo e mancai #6309 na extremidade esquerda da 1,58 E8 
ciclos L 10 de vida no mancai direito. 


Apêndice D 


RESPOSTAS DOS PROBLEMAS SELECIONADOS 


1013 


11-20 Espessura específica de filme = 0,53 - lubrificação limite ou de borda. 

11-33 Fila (a) esquerda, #6300; direita, #6314. 

11- 36 Fila (a) esquerda, #6300; direita, #6320. 

CAPÍTULO 12 ENGRENAGENS CILÍNDRICAS RETAS 

12-1 d p = 5,4 in, adendo = 0,2 in, dedendo = 0,25 in, OD = 5,8 in, p c = 0,628 in. 

12-3 1,491. 

12-5 30,33 graus. 

12-7 7,159 : 1. 

12- 9 96:14 e 96:14 composta da 47.02:1. 

12- 11 N anel = 75 t, razão entre braço e engrenagem sol = 1 : 3,273. 

12-14 7.878 in-lb no eixo do pinhão, 19.524 in-lb no eixo da engrenagem. 

12-16 Pi =3 e F = 4,25 in resulta em N pinhão = 5,4 e N engrenagem = 2,0. 

12-18 p d = 4 e F = 4,125 in resulta em N pmkSo = 3,5 e N engrmagem = 2,0. 

12-20 202 N-m (1.786 in-lb) no eixo da engrenagem sol, 660 N-m (5.846 in-lb) no 
eixo do braço. 

12-23 p d = 3 e F = 3,500 in resulta em N pinhSo = 7,7 e N engrenagem = 2,8. 

12-25 p d = 4 e F = 4,000 in resulta em N pinhão = 4,8 e N engrenagem = 1,8. 

12-27 = 1.008 N-m, T 2 = 9.184 N-m, F 3 = 73.471 N-m, F 4 = 661.236 N-m. 

12-28 p d = 3, F = 4,500 in. 

12-29 p d = 1,5, F = 9,375 in. 

12-30 p d = 0,75, F= 17 in. 

12-31 104:12 e 144:16 composta dá exatamente 78:1. 

12-52 T l = 40,9 N-m, T 2 = 295 N-m, T 3 = 2172 N-m. 

12- 53 F = 1,250 in,p d = 8. 

CAPÍTULO 13 ENGRENAGENS HELICOIDAIS, CÔNICAS E 
SEM-FINS 

13- 1 d p = 5.4 in, adendo = 0,200 in, dedendo = 0,250 in, diâmetro externo = 5,8 in,p, 

= 0,628 in, p n = 0,544 in ,p a = 1,088 in. 

13-3 m p = 1,491, m F = 0,561. 

13-5 a g = 83,66°, a p = 6,34°, d g = 21 in, d p = 2,33 in, W ag = W rp = 25 lb, W rg = W ap = 
2,8 lb. 

13-7 oc s = 78,69°, a p = 11,31°, d g = 11,429 in, d p = 2,286 in, W ag = 60,5 lb, W ap = 
-169,64 lb, W rp = 136,28 lb, W rg = 209,01 lb. 

13-9 1 = 20 mm, À, = 7,26°, A, por dente = 3,63°, d g = 140 mm, c = 95 mm, 
autobloqueante. 

13- 11 1 = 5 mm, A = 2,28°, A por dente = 2,28°, d g = 130,5 mm, c = 85,3 mm, 

autobloqueante. 

13-12 T w = 22,4 N-m, T g = 492 N-m nominal, W t = 7.028 N, atrito = 215 N, potência 
de saída disponível = 2,34 kW, potência de entrada nominal = 2,91 kW. 

13-14 7.878 in-lb no pinhão, 19.524 in-lb na engrenagem. 
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13-16 p d = 3 e F = 3,25 in resulta em N pmhSa = 5,6 e N engrenagem = 2,0. 

13-18 p d = 4 e F =2,15 in resulta em N pinhão = 2,8 e N engrenagem = 1,6. 

13-20 p d = 18 e F = 1 in resulta em N pinhão = 2,0 - flexão, com N engrenagem = 13,6 - 
flexão. 

13-23 p d = 16 e F = 1 in resulta em N pinhão = 1,4 — falha superficial que limita o 
projeto. 

13-27 Potência nominal de entrada = 2,11 hp, potência disponível de saída = 1,69 hp, 
torque nominal de saída = 1 290 lb-in. 

13- 49 F= 1,375 in,p d = 10. 

CAPÍTULO 14 PROJETO DE MOLAS 

14-1 k= 1,6 N/mm. 

14-3 S ys = 110 931 psi, S m = 148.648 psi. 

14-4 S f , = 85,6 kpsi. 

14-6 C= 10, k= 1,01 N/mm. 

14- 7 /„ = 363,4 Hz. 

14- 10 k = 7.614 N/m,/„= 1,39 Hz. 

14-11 d = 0,125 in, D = 0,94 in, L f = 3,16 in, k= 36 lb/in, 13,75 espiras RH, fio de 

música, extremidades esquadrejadas e esmerilhadas, sem jateamento, ajustada. 

14-13 N a = 19,75, D = 1,37 in, L f = 7,84 in, L fechada = 6,79 in, k = 266,6 lb/in, y mwM = 
0,19 in, orifício =1,75 in. 

14-17 d = 3,5 mm, D = 28 mm, L f = 93,63 mm, k= 5876 N/m, 12,75 espiras, fio de 
música, ganchos padronizados. N = 2,2 fadiga de torção no gancho, N f = 1,7 
fadiga de flexão no gancho, N ressonãncia = 5,5. 

14-19 d = 6,5 mm, D o = 65 mm, L f = 171 mm, N tot = 10,75 espiras, N y = 1,6 fechado, 
/V = M /V =93 

/ ’ ’ ressonância ’ 

14-21 d= 5 mm, D = 40 mm, L f = 116,75 mm, k = 8967 N/m, 13 espiras RH, fio de 
música, extremidades esquadrejadas e esmerilhadas, sem jateamento, ajustada. 

14-22 d= 16 mm, D = 176 mm, k= 1.600 N-m/rev, 4,5 voltas RH, 40 mm 

extremidades retas, fio temperado em óleo A229, sem jateamento, sem carga. 

14-24 d = 15 mm, D = 124,5 mm, k= 248 N-m/rev, 31 voltas RH, 40 mm 

extremidades retas, fio temperado em óleo A229, sem jateamento, sem carga. 

14-26 d a = 39,55 mm, d t = 19,77 mm, t = 0,76 mm, h = 1,075 mm, h/t = 1,414, 1 mm 
deflexão em uso, S ul = 1 700 MPa, N s = 1,11. 

14-42 D„ = 3,000 in, D> = 1,500 in, t = 0,125 in, h = 0,050 in. 

14-44 Fio A228, d = 0,125 in, D o = 1,000 in, N t = 15, L f = 3,600 in. 

CAPÍTULO 15 PARAFUSOS E FIXADORES 

15- 2 Torque de subida = 42,68 lb-in, torque de descida = 18,25 lb-in, eficiência 

de elevação = 27,95%, eficiência de descida = 65,36%, parafuso de 
autotravamento. 

15-4 Dois parafusos M12 x 1,75 bolts, classe ISO 8,8, F pré carga = 59% da resistência 
de prova, N y = 1,7. N sep = 2,5. 
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15-6 Dois parafusos M24 x 3, classe ISO 12,9, F précarga = 55% da resistência de 
prova, N y = 1,7, N sep = 1,6. 

15-7 N y = 1,4, N sep = 13,7. 

15- 9 N f = 1,3, N y = 1,5, N sep = 8,9. 

15-11 1.252 in-lb. 

15-13 718 in-lb. 

15-17 (a) K ef = 5,04 E9 N-m, alumínio domina. 

(b) K ef = 9,52 E9 N-m, aço domina. 

(c) K ef = 2,73 ES N-m, borracha domina. 

(d) K ef = 2,66 ES N-m, borracha domina. 

(e) K ef = 9,04 E9 N-m, nenhum material domina. 

15-18 (a) K ef = 2,1 A El N-m, alumínio domina. 

(b) K ef = 5,18 El N-m, aço domina. 

(c) K ef = 3,73 E5 N-m, borracha domina. 

(d) K ef = 3,70 E5 N-m, borracha domina. 

(e) K ef = 4,92 El N-m, nenhum material domina. 

15-20 Use 10 M12 x 1,75, classe ISO 8,8 parafusos de cabeça, torque a 90% da 

resistência de prova em um círculo de parafusos de 107,5 mm de diâmetro. N, 
= 1,3, N sep = 34, N y = 1,2 dinâmica e 1,2 estática. 

15-23 Fila (a) - Quatro parafusos de cabeça M5 x 0,8 x 20 mm de comprimento, 

classe 4,6, F précarga =1,72 kN, (54% da prova), carga no parafuso de topo: 1,73 
kN, N sep = 58, N y = 2,0. 

15-24 Fila (a) - Quatro parafusos de cabeça M4 x 0,7 x 20 mm de comprimento, 
classe 4,8, F pré carga = 2,04 kN, (75% da prova), carga nos parafusos de topo 
quando a força é máxima e nos parafusos de baixo quando a força é mínima: 
2,05 kN, carga nos parafusos de topo quando a força é mínima e nos parafusos 
de baixo quando a força é máxima: 2,05 kN, N = 1,5, N sep = 69, N f = 10. 

15-25 Fila (a) - Quatro parafusos cabeça M4 x 0,7 x 20 mm de comprimento, classe 
4-8, F prí _ carga = 2,04 kN, (75% da prova), carga nos parafusos de topo quando a 
força é máxima e nos parafusos de baixo quando a força é mínima: 2,05 kN, 
carga nos parafusos de topo quando a força é mínima e nos parafusos de baixo 
quando a força é máxima: 2,05 kN, N y = 1,5, N = 69, N f = 10. 

15-39 d = 8 mm: número de roscas = 4,6. 

15- 41 Classe 4,6: F ut = 98 kN. 

CAPÍTULO 16 SOLDAGEM 

16- 1 O topo da JPC de uma solda em tensão desenvolve a resistência completa da 

seção: = 180.000 lb. 

16-3 Comprimento do suporte (solda) = 3,592 in. 

16-5 Carga dinâmica máxima = 525 lb. 

16- 6a Tamanho da solda necessário = 3/16 in. 

16-7a Tamanho da solda necessário = 1/4 in. 

16-9 Tamanho da solda necessário =10 mm. 


1016 


Apêndice D 


RESPOSTAS DOS PROBLEMAS SELECIONADOS 


CAPÍTULO 17 EMBREAGENS E FREIOS 

17-1 T= 380 N-m, p mx =1,819 MPa, metal de forro moldado ou sinterizado servira. 
17-3 d D = 140 mm, d, = 80 mm, O = 7,85 kW. 

17-5 N = l,d„= 104 mm, d t = 60 mm, © = 12,6 kW. 

17-7 (a) T= 10,7 N-m, F a = 798 N, 

(b) Haverá autotravamento quando c = 233 mm. 

17-11 (a) T= 30,5 N-m (15,7 na sapata de cima, 14,8 na sapata de baixo), F a = 1353 N. 

(b) Haverá autotravamento quando c = 320 mm. 

17-13 T=26N-m, F a = 1 689 N. 

17-15 T = 56,5 N-m (32,5 na sapata de cima, 24 na sapata de baixo), F a = 2 194 N. 


(a) 

sapata curta: 

r= 11,3 N-m, 

F a = 806 N, 


sapata longa: 

T= 11,2 N-m, 

F a = 750 N. 

(b) 

sapata curta: 

r= 15,1 N-m, 

F a = 1.075 N, 


sapata longa: 

T= 14,8 N-m, 

F a = 982 N. 

(c) 

sapata curta: 

T= 18,8 N-m, 

F a = 1.344 N, 


sapata longa: 

T= 18,3 N-m, 

F a = 1.197 N. 

(a) 

sapata curta: 

r= 21,8 N-m, 

F a = 806 N, 


sapata longa: 

T= 19,6 N-m, 

F a = 750 N. 

(b) 

sapata curta: 

r=29,l N-m, 

F a = 1.075 N, 


sapata longa: 

T= 25,8 N-m, 

F a = 982 N. 

(c) 

sapata curta: 

P=36,3 N-m, 

F a = 1.344 N, 


sapata longa: 

T= 31,9 N-m, 

F a = 1.197 N. 


17-21 Pivô de topo: R x = -392,7 N, R y = -218,2 N, 
pivô de baixo: R x = -368,9 N, R y = -123,0 N. 

17-23 R x = 1.005 N, R y = -808 N. 

17-25 Pivô de topo: R x = 1 694 N, R y = -45,3 N, 

Pivô de baixo: R x = 325 N, R y = -147,7 N. 

17-29 T = 131 N-m. 

17-31 Metal sinterizado, m = 0,30, r ; = 40 mm, r a = 70 mm, q = 90 graus, F = 2,83 kN. 
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crescimento instável da trinca 306 
critério de estimativa para 327 
custo para a economia 305 
do Comet 305 
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em mancais de rolamento 658 
estágios de 306 
fratura repentina 306 
história da 303 
início de trinca 306, 307 
linha Gerber 323 
linha Goodman 323 
mecanismo de 306 
modelo 309 

deformação-número de 
ciclos 309-312 
escolha do 312 
mecanismos de fratura linear 
elástica 309-312 
tensão-número de ciclos 309-312 
propagação de trinca 306, 307 
tensão combinada média e 
alternada 322 
teste 314-315 

carregamento torcional 320-321 
ensaio de flexão rotativa 
315-316 

montagens reais 326 
tensão completamente 
reversa 315-316 
teste de fadiga axial 319, 325 
viga em balanço 320 
falso brinelismo (false brinelling ) 438 
fator de largura de face 715,733 
fator de segurança 16-18, 250 
com tensões flutuantes 366 
de aeronaves comerciais 17-18 
para engrenamento 733 
regras 17-18 
ferro maleável 51-52 
ferro nodular 553 
fio 

quadrado 799 
resistência como função do 
tamanho 790 
retangular 799 

fitas bimetálicas 428 
fixadores 

carga de cisalhamento no 910 
centroide de grupo 909 
concentração de tensões em 890 
conformação da cabeça 881 
em cisalhamento 907 
manufatura 879-880 
parafuso 

classificação pelo estilo de 
cabeça 876-877 
classificação pelo tipo de 
rosca 876-877 
classificação pelo uso 
pretendido 876-877 
tipos de 875-876 
pré-carregados 882 


resistências de 881 
torque limitado 905 
flexão 

de eixo 549 
momento 156 

teste. Veja material: teste: flexão 

fluência 39-40 
flutuação 

coeficiente de 589 

folga 689 

folga de engrenamento 689 
força 

normal 424 
sulcamento 424 

força dinâmica 22,104 
força normal 424 
fórmula de Kuhn-Hardrath 343 
fosfatos 434 
fragilidade 19,34 
fragilização por hidrogênio 49-50 
fragmentação 438,463, 471 
de mancais de rolos 658 
fratura 34,34-35,244, 308 
freio 700, 959 
atrito 962 
banda 972 

corrente de redemoinho 965 
disco 962-963,971 
automóvel 972 
calibrador 972 
histerese magnética 963-964 
partículas magnéticas 963-964 
tambor 962-963,972 
autodesenergizante 974 
autoenergizante 974 
autotravamento 974 
externo 973 
sapata curta 973 
sapata interna 979 
sapata longa 973, 975 
torque 977 
frequência 
crítica 594,599 
de excitação 594 
frequência forçante 594 
frequência natural 

de molas de compressão 802 
fundamental 595 
múltipla 102,557 
torcional 
de eixo 599 
funções 

singularidade 164 
degrau unitária 114 
dipolo unitária 114 
impulso 114 
parabólica unitária 113 
rampa unitária 113 
funções singulares 112,164 


funções tensão-tempo 313, 314 
fundição de investimento 702-703 
fusão 929 

G 

galvânico 

ação 48-49 
célula 48-49 
recobrimento 49-50 
séries 48-49 

geração automática de malha 487 
grafite 632 
Grashof 387 
graus de liberdade 

cinemáticos 

remoção dos 484 

gravitacional 

constante 21,22 
sistema 21 

Guest, J. 252 

H 

Hencky 246,251 
Hertz, H. 438 
homogeneidade 41-42,252 
Hovercraft 628-629,670 
HPSTC. Veja engrenamento: ponto 
mais alto de contato de um só dente 
Hueber 251 


impacto 106 

carregamento 106 

impacto de batida 107 
impacto de força 107 
resistência 37-38 
teste 39-40 

índice de mola 797, 821 
interferência 692 

ajuste 580 

concentração de tensão em 581 
tensões em 580 
torque transmitido 580 

involuta 684, 687, 688, 692 
definição 684 
dentes 687 
isotropia 41-42,252 
isotrópico 252 
iteração 5,523 

J 

jateamento a laser 350-351 
jateamento de esferas 348-351, 801 
jato de água 387 
junção por rolagem 428 
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junta 

constante 886,899 
fator de rigidez 

determinação 895 
razão de aspecto 897 
separação 887 
juntas 

de diferentes materiais 898 
retentores 899 
confinados 899 
não confinados 899 


LACR. Veja razão de contato: axial: 
baixa 

largura de face 689, 715, 733 
largura do vão (engrenagens) 689 
lei de Hooke 30-31, 38-39 
lei fundamental de 
engrenamento 683 
leis de Newton 
primeira lei 76 
segunda lei 22, 76 
terceira lei 77 
levantador de feno 527 
libra força (lbf) 22 
libra massa (lbm) 22 
ligação em linha reta 7 
limite de proporcionalidade 30-31 
linha de Goodman 323, 362,708 
linha Gerber 323 
linha neutra 157,160 
Littman e Widner 462 
lubrificação 

de contatos não conformantes 625, 
629-630, 646 

de engrenamento 629-630, 732 
elasto-hidrodinâmica 625,627-628, 
670 

definição 629-630 
espessura de filme 629-630, 635, 
648, 649 

espessura específica de filme 647, 
648 

parcial 647 
filme completo 627-629 
filme comprimido 625 
filme misto 627-628 
definição 627-628 
hidrodinâmica 625,627-629,718, 
732 

hidrostática 625,627-629 
filme de água 628-629 
limite 625,627-629,647,670,718, 
732 

definição 630-631 
redemoinho de óleo 625 


teoria 625 
hidrodinâmica 632 

lubrificação de contorno 630-631 
lubrificação 

elasto-hidrodinâmica 627- 
628. Veja também lubrificação: 
elasto-hidrodinâmica; lubrificação: 
hidrodinâmica 
lubrificante 471 
filme sólido 626 
gasoso 626 
graxa 626 
líquido 426, 625, 626 
pressão extrema (EP) 426, 434, 
467, 626, 627, 630-631, 732, 770- 
771 

sólido 626,632 
viscosidade 627 
absoluta 627 
cinemática 627 

A/l 

macacos 865 
magnésio 59 
malha 

convergência 488 
densidade 488 
refino 488 

mancais 

agulha 654-656 
autoalinhantes 654-656 
blocos de almofada 666 
camo-seguidor 666 
esfera 653,654 
axial 654-656 
Conrad 654-656 
contato angular 654-656 
pista profunda 654-656 
extremidades de barra 666 
linear 667 
rolos 444,653-654 
cônicos 654-656 
unidades de flange 666 
mancais de elementos rolantes 653 
mancai 154, 549, 623 
ar 670 
área 154 
axial 557,623 
hidrostático 628-629 
rolo cilíndrico 654-656 
deslizamento 553, 557, 623, 632 
elemento de rolamento 436, 552, 
557, 623, 653 
carga equivalente 662 
classes de tolerância 653 
classificação básica de carga 
dinâmica 659 


classificação básica de carga 
estática 661 
desvantagens 653-654 
falha no 658 
limite de fadiga 464, 653 
manufatura 653 
materiais para 653 
montagem de 665 
movimento linear 667 
procedimento de cálculo 663 
seleção de 659 
vantagens 653-654 
vida L w 658 
vida nominal 658 
limpeza 471 
materiais 630-631 
babbitt 630-631 
bronze 632 

ferro fundido cinzento 632 
não metálicos 632 
plano 623 
radial 628-629,635 
coeficiente de atrito no 640 
excentricidade 634 
lubrificação no 628-629 
perda de potência no 640 
razão de excentricidade 635, 641 
razão de folga 643 
torque no 639 
radial comprido 

equação de Sommerfeld 636 
solução 636 
radial curto 625 
fator de carga 641 
solução 637 
mancai axial 623 
esfera ou rolo 654-656 
hidrostático 628-629 
mancai direto 154 
máquina 
definição 3 
elementos 4 
parafuso 876-877 
máquina de teste de camo 531 
máquina rotativa 312 
carregamento em 313 
martelamento 350-351 
massa agrupada 597 
massa, mola e amortecimento 
efetivos 104 
materiais 

resistentes à abrasão 433 
materiais não metálicos 60-61 

cerâmicos 62-63 
compósitos 62-63 
polímeros 60-61 

termofixos (termorrígidos) 61-62 
termoplásticos 61 -62 
propriedades 60-61 
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material 29 

anisotrópico 41-42 
compatibilidade 427 
compósitos 41-42,273 
dúctil 

concentração de tensão em 188 
resistência de 244 
ductilidade 19 
dureza 41-42 
eixo 553 
falha 244 
frágil 

concentração de tensão em 188 
fragilidade 19 
fundido 

concentração de tensão em 188 
homogêneo 41-42, 252, 265 
isotrópico 41-42, 252, 265 
mancai 630-631 
não uniforme e uniforme 34-35 
para molas 790 
propriedades 

afetadas pela temperatura 274 
defiosfinos 63-64 
mecânicas 29 

natureza estatística das 40-41 
puro 62-63 
sinterizado 632 
tenacidade de fraturas 269 
teste 

cisalhamento 34-35 
compressão 34-35 
eixo girante 36-37 
flexão 34-35 
impacto 39-40 
torção 34-36 
tração 30-31, 39-40 
testes 30-31 
trincas em 265, 274 
uniforme e não uniforme 34-35, 258 
matriz de rigidez 484 
reduzida 485 
mecânica 

endurecimento. Veja: endurecimento: 
mecânico 

pré-tensionamento 350-351 
propriedades 29 
vantagem 684 

mecânica da fratura 39-40, 265,323 
mecanismo de indexação 962-963 
média 40-41 
medidor de perfil 421 
metal 

corrosão 47-48 
eletrorrecobrimento 49-50 
ferro fundido 51-52 
branco 51-52 
cinzento 51-52 


dúctil 53 
nodular 53 
grão 794 
estrutura 46-47 
nobre 48-49 
propriedades 51-52 
revestimento 47-48 
sinterizado 632,702-703 
tratamentos superficiais 47-48 
método de Castigliano 
para deflexão 175 
reações redundantes 175 
método de Holzer 597, 602 
método de Rayleigh 596,599 
método de Rayleigh-Ritz 597 
método do giro da porca 905 
método SEQA 379 
métodos de manufatura 
conformação 
estirado 46-47 
extrusão 47-48 
forjamento 46-47 
microtrinca 307 
modelo 

engenharia 8-9 
físico 10-11 

modelo de engenharia 8-9 
modelos matemáticos 8-9 
módulo 690, 710, 733. Veja também 
passo: diametral 
módulo de resistência 157 
módulo de Young (elasticidade) 
31-33, 38-39,163 
tabelas 51-52 
módulos 

de elasticidade 31-32 
de rigidez 35-36, 600 
de ruptura 35-36 

mola 

constante 103 
torcional 567, 600 
fio 790 

fio retangular 799 
materiais 790 
plana 

fator deflexão 794 
raios mínimos deflexão 795 
tira plana 793 
molas 185,523 
arruelas 788 
Belleville 838 
carregamento dinâmico 842 
carregamento estático 842 
empilhamento 842 
projeto 843 

relação carga-deflexão 840 
tensões em 841 
compressão helicoidal 788, 795 
ajuste 800 


altura fechada 796, 797 
ampulheta 788 
barril 788 

comprimento livre 796 
comprimento montado 796 
cônica 788 

detalhes de extremidade 796 
diâmetro médio de bobina 795 
espiras ativas 797 
fator de cisalhamento direto 798 
flambagem de 802 
frequência natural de 802 
limite de interferência 796 
projeto para cargas 
dinâmicas 812 

projeto para cargas estáticas 808 
razão de mola 797 
resistência de fadiga 
torcional 803-804 
resistência torcional de 
escoamento 803 
ressonância 802 
tensões em 798 
tensões residuais 800 
em balanço 788 
em série 567 

extensão helicoidal 788, 820 
barra de estiramento 788 
deflexão 822 
espira pré-carregada 821 
espiras ativas 821 
ganchos e laços 821 
projeto de 824 
razão de mola 821 
tensões em 822 
fator de Wahl para 798 
jateamento de esferas 801 
motor 790 
potência 790 
razão variável 788 
relógio 790 

reversão de carga em 801 
torção helicoidal 788,831 
espira ativa 832 
fechamento de espira 833 
projeto de 836 
razão de mola 833 
tensão em 833 
viga 788 
voluta 788 
momento 111 
função M / EI 567 
momento de inércia 
definição 193 
polar 

de eixo 600 

momento de inércia de área 193 
motor de oito cilindros em linha 602 
motor de passo 866 
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motor em V de oito cilindros 602 
movimento repetido 435,472 

N 

Nadai 251 

nitração (nitretação) 348. Veja 
também endurecimento: nitração 
nó 600 

normalização 44-45 
nós 482 

número de Almen 349 
número de Sommerfeld 636 

O 

Ocvirk 

equação 637 
número 640, 642, 643 

oxidação 434 
óxido de alumínio 433 

espessura do 434 

P 

parafuso de avanço 859, 865 
parafuso de cabeça 876-877 
parafuso de potência 859, 865 

autotravamento 869-870 
retroacionamento 869-870 
torque em 868 
parafusos 859,876-877 
autoatarrachantes 876-877 
autofurantes 876-877 
avanço 859,865 
conformadores de rosca 876-877 
cônicos 876-877 
cortadores de rosca 876-877 
de cabeça com encaixe 877-878 
de fendas 876-877 
eficiência 870-871 
esfera 871-872 
potência 859, 865 
torque para abaixar a carga 869 
torque para levantar a carga 868 
pré-carregados 

carregamento dinâmico 890 
carregamento estático 885 
rigidez 

equação para 896 
tensão torcional devida ao 
torque 906 

tensão torcional nos 875-876 
passo 
axial 750 
circular 689,750 
normal 751 

círculo 684, 685, 687, 689 
virtual 751 


diametral 690,691,706,709,710, 
733, 750 

em plano normal 750 
diâmetros 684,687 
ponto 684,685 

peso 21 

Peterson, R. E. 343 
pinhão 683,687 
pino 551,623 

cônico 552,553 

pinos passantes de fixação 907, 908 

fixação por pressão 909 

plana 

deformação 486 
tensão 486 

planilha 523 
plano de Mohr 147 
plásticos. Veja materiais não metálicos 
polegada-libra-segundo (ips) 21 
Poncelet 305 
porcas 859, 866, 876-879 
aperto 878-879 
borboleta 878-879 
castelo 878-879 
cegas 878-879 
comprimento mínimo 875-876 
hexagonais 878-879 
travamento 878-879 
potência em eixo 553 
pré-carga 887 
controle em parafusos 904 
pré-carregado 
junções 882 
parafusos 885 
precisão 15-16 
pressão de contato 438 
prisioneiro 876-877 
problema não estruturado 10-11 
programa de computador de redução 
matricial 82 
programa de computador 
MOHR 148 
projeto 3,7, 523 
análise 8-9 
decisões 8 
documentação 8-9 
esboços 8 
processo 5, 27, 523 
projeto auxiliado pelo 
computador 10-11 
protótipo 10-11 

R 

Rabinowicz, E. 420 
raio de giração 193 
rasgamento 154 
rasgo de chaveta 570 

concentração de tensão 574 


razão de contato 694, 707 

axial 752 
baixa 752 
mínima 694 
transversal 752 
razão de força 812 
razão de mola 183,185, 785, 797 
combinada 787 
em paralelo 787 
em série 787 

mola de compressão helicoidal 797 
molas de extensão helicoidal 821 

razão de Poisson 35-36,441 
razão de trem 697 
razão de velocidade angular 683 
recobrimento catalítico 49-50 
recozimento 44-45 
regra de Simpson 567 
regra trapezoidal 567 
relatório de engenharia 15-16,27 
resiliência 38-39 
resistência 
compressão 34-35 
de parafusos fixadores 881 
escoamento 31-32,244 
material frágil 31-32 
escoamento por cisalhamento 36-37, 
251 

escoamento torcional 

de fio de mola helicoidal 803 
específica 33 
fadiga 36-37,310-311 
fadiga de flexão 
de fio de mola 834 
fadiga torcional 
de fio de mola 803-804, 823 
fluência 39-40 
impacto 37-38 
limite de torção 35-36 

como função da resistência de 
tração 793 
por peso, razão de 33 
tensão limite 254 
como função da dureza 795 
tração 31-32 
resistência à fadiga 36-37 
limite 37-38,310-311,315-316 
corrigido 337-338 
estimativa 328, 723 
fatores de correção de 330 
resistência 39-40, 332. Veja também 
fadiga: resistência 

resistência de fadiga 36-37, 317, 338 

corrigida 337-338 
efeitos da temperatura na 335-336 
efeitos de confiabilidade na 335- 
336 

efeitos do acabamento superficial 
na 331 
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efeitos do tamanho na 331 
efeitos do tipo de carregamento 
na 330 

estimativa 328,723 
fatores de correção para 330 

resistência de prova 881 
resistência de tração 31-32 
resistência estática 37-38 
resistência por peso, razão de 33 
ressonância 104,594 
retroacionamento 687, 769, 869-870 
revenido 44-45 
revestimentos 51 
cerâmicos 433 
pulverizados com plasma 433 
plasma pulverizado 51 
químicos 51 
rigidez 

de uma junta 

determinação 895 
específica 33, 557, 602 
rolamento 
cilindros 683,684 
rosca 862 
Acme 866,869 
Acme curta 866 
ângulo de avanço 868 
área da faixa de cisalhamento 874- 

875 

área sob tração 863 
botaréu 866 
classe de ajuste 863 
comprimento mínimo de porca 875- 

876 

corte 879-880 

engajamento mínimo em furos 875- 
876 

especificação 863 
múltipla 862 
múltiplas entradas 862 
padronizada 862 
dimensões 864 
passo 863 
quadrada 865,868 
rolamento 

vantagens de 879-880 
tensão 863 

Unified National Standard 
(UNS) 862 
série extrafina 863 
série fina 862 
série grossa 862 
rosca Acme, 869 
curta 866 

rosca de botaréu 866 
rosca quadrada 865 
roscas 

concentração de tensão em 890 


tensões em 873-874 
axial 874-875 
cisalhamento 874-875 

s 

SAE 

números de liga para fios 790 
parafusos pré-carregados 

carregamento dinâmico 891 
tensão flutuante 370, 559 

segundo momento de área 193 
polar 600 
sem-fim 

engrenagem 768. Veja também 
engrenagem: sem-fim 
roda 768. Veja também engrenagem: 
sem-fim 

SEMS 879-880 
servo 

mecanismo 689 
motor 866 
síntese 7,8 
sistema 
discreto 594 

sistema absoluto de unidades 21 
Sistema de unidades americano 21 
sistema mks 22 

sistema pé-libra-segundo (fps) 21 

sistema SI 21 

sistemas de unidades 21 

slugs 21,22 

Smith e Lui 453 

solda 

altura da garganta 933 
área 933 

carregamento excêntrico 952 
chanfro 

tamanho 933 
cobre-junta 933 
como uma linha 947 
dimensão da perna 933 
eletrodo 

número de referência 936 
escória 929 
especificação 933 
falha 

em carregamentos de 
compressão 945 
fator de segurança 
estático 937 

fragilidade por hidrogênio 929 
fusão 929 
garganta 932 
junta 

aresta 931 
canto 931 
formatos 933 


preparação 933 
sobreposta 931 
tê 931 
topo 931 

limpeza atômica 929 
material de adição 929 
metal 929 

limite da resistência 943 
metal-base 929 
penetração 929 
completa 931 
parcial 931 
reforço 932 
resistência 
estática 936 
estática admissível 943 
fadiga 940 

fator de confiabilidade 943 
fator de segurança 945 
limite de, à fadiga 941 
subestimar 937 
superestimar 937 
tipo 931 
chanfro 931 
costura 931 
filete 932 
laser 931 
ponto 931 
tampão 931 

zona termicamente afetada (ZTA) 
929 

soldagem 

categorias 941 

considerações sobre o projeto 954 

custos 954 

eletrodo 929 

gás 929 

normas 933 

princípios do projeto 934 

símbolo 933 

tipo 

arco 929 
FCAW 930 
GMAW 930 
GTAW 930 
MIG 930 
resistência 931 
SAW 931 
SMAW 930 
TIG 930 

soldagem a frio 428 
solucionador de equação 14-15, 523 
sulfetos 434 
superfície 

asperezas 423 
contaminantes 428 
crateração 461 
efeito do lubrificante 461 
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fadiga 467 
origem em ponto de 
superfície 463 
trincas subsuperficiais 463 
escoreamento ( scoring ) 427 

esfoliação ( peeling ) 463 

fadiga 419,436,471,708 
dados de teste do USM Corp. 464 
falha abaixo da superfície 463 
resistência 464 
fragmentação 461 
início de trinca 

origem da inclusão 462 
polimento 432 
revestimento 471 
rugosidade 421, 627-628, 648 
assimetria 423 
composta 647 
efeito do atrito 425 
ondulação 423 
parâmetros 422 
scujfmg 427 

tensões de compressão 348,351 
tratamentos 348 
autofrettage 350-351 
conformação a frio 348, 350-351 
cunhagem 350-351 
jateamento de esferas 348, 349 
pré-tensionamento mecânico 350- 
351 

T 

tamanho de partícula 432 
Teflon 632 
têmpera 43-44 
temperatura 274 
efeitos 39-40 
recristalização 46-47 
temperatura de recristalização. Veja 
temperatura: recristalização 
tenacidade 38-39 

tenacidade à fratura 39-40,269, 270 
tensão 30-31,139, 487 

2- D 141, 145 

3- D 141 
aplicada 143, 151 
cíclica 307 

cisalhamento 35-36, 141, 244 
cisalhamento máximo 143, 144 
combinada 249 

como uma função do tempo 313, 

314 

completamente reversa 313, 551 
projeto para 352-353 
componente alternante 314 
componente média 314 


compressão residual 323, 347, 348, 
351 

concentração 186,273,307,551, 
552 

cargas dinâmicas 188, 555 
cargas estáticas 187 
devido a entalhes 186 
em entalhes 342 
geométrica 188 
projeto para evitar 191 
torcional 555 
concentradores 186,557 
contato 437 
corrosão 308,435 
efetiva 249,261 
Dowling 262 
von Mises 249 
eixos 554 
em engrenagens 
helicoidais 752 
retas 752 

fator de intensidade 39-40, 267 
intervalo 324 
fatores de concentração 
em roscas 890 
flexão máxima 156 
flutuante 313 
passos de projeto para 369 
projeto para 360-361 
Hertziana 437, 440, 464 
induzida 151 
intervalo 314 
mancai 154 
multiaxial 

completamente reversa 377 
flutuante 378 
projeto para fadiga 376, 554 
nominal 187,245 
normal 139,244 
octaédrica 251 
plana 145-146 
polinomial cúbica 144 
principal 143, 144, 247 
razão 314 

razão de amplitude 314 
repetida 313 
residual 347,351 
métodos para introdução 347 
térmica 348 
tração 307 

von Mises 268, 445, 559 

tensão axial 152,187 
tensão de cisalhamento máximo 
em contato Hertziano 445, 450 
tensão Hertziana 437, 648 
tensão limite de ruptura na 
tração 31-32 
tensão plana 445 


tensões principais 445, 450 
tensões residuais 347, 351 

compressão 323 
teorias de falhas 245 

carregamento estático 273 
carregamento hidrostático 246 
comparação a dados 
experimentais 254 
Coulomb-Mohr 259 
energia de deformação total 246 
energia de distorção 246 
nota histórica 251 
fadiga 303. Veja também falha por 
fadiga 

hipóteses 273 
material dúctil 

carregamento estático 245 
material frágil 

carregamento estático 258 
mecanismos de fratura 265 
linear elástico 266 
modificada de Mohr 260 
tensão máxima de cisalhamento 263 
252 

comparação a experimentos 255 
tensão normal máxima 254 
comparação a experimentos 255 
von Mises-Hencky 246 

teste de Brinnell 42-43 
teste de compressão 34-35 
teste de impacto de Charpy 39-40 
teste de impacto de Izod 39-40 
teste de Rockwell 42-43 
titânio 58 

torção 35-36,177,187, 549 

em seções transversais circulares 
178 

em seções transversais não 
circulares 178 
ensaio 34-35, 243, 258 
torque 706 
coeficiente 905 
conversor 966 
flutuante 551 
função torque-tempo 589 
necessário para pré-carga 904 
pinhão 763 
razão 684 
repetido 551 
torquímetro 904 
torquímetro 

impacto pneumático 904 
torque 904 
erro em pré-carga 904 

trabalho a frio 45-46, 794 
trabalho a quente 46-47 
transmissão 684 

automotiva 749, 962-963, 966 


1028 

transmissão de corrente 697 
tratamento anódico de 
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PROPRIEDADES DAS SEÇÕES TRANSVERSAIS 

A = área 

I x = segundo momento de área em relação ao eixo x 
k x = raio de giração em relação ao eixo x 
J 7 = segundo momento polar de área em relação ao eixo z 
passando por C 


C = localização do centroide 

I y = segundo momento de área em relação ao eixo v 
k = raio de giração em relação ao eixo y 

















































PROPRIEDADES DE MASSA DE FORMAS BASICAS 


V = volume 

I x = segundo momento de massa 
em relação ao eixo x 

k x = raio de giração em relação ao eixo x 


m = massa 

I y = segundo momento de massa em 
relação ao eixo y 

k y = raio de giração em relação ao eixo y 


C g = localização do centro de massa 

I. = segundo momento de massa em 
relação ao eixo z 

k . = raio de giração em relação ao eixo z 


























